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Nell’ ambito della propulsione a razzo a propellente liquido le turbopompe svolgono un ruolo chiave. 
Esse hanno il compito di pompare i propellenti dai loro serbatoi fino alla camera di combustione ad alta 
pressione dei motori a razzo. L’utilizzo delle turbopompe consente di ridurre la pressione di stoccaggio dei 
propellenti criogenici e di conseguenza anche il peso totale dei loro serbatoi.  
A causa delle richieste attuali di ottenere macchine con densità di potenza sempre maggiori, le moderne 
turbopompe dei motori a razzo operano a velocità rotazionali sempre più elevate, costringendo i progettisti a 
confrontarsi con tutti i problemi che derivano da tale scelta ed in particolare con lo svilupparsi della 
cavitazione nel flusso di propellente. Per limitare gli effetti di tale fenomeno, potenzialmente distruttivi, si 
inserisce un induttore a monte della pompa centrifuga con il compito di fornire un incremento di pressione 
sufficiente a ridurre l’intensità della cavitazione nella pompa centrifuga entro limiti accettabili. Comunque lo 
sviluppo della cavitazione negli induttori può portare a problemi come l’erosione delle pale, il degrado delle 
prestazioni ed all’insorgere di instabilità fluidodinamiche e rotodinamiche le quali possono essere 
caratterizzate solo per via sperimentale. 
Questo lavoro di tesi ha come obiettivo l’analisi di due induttori a tre pale che verranno indicati come 
DAPROT3 e DAPAMITOR3. 
Tali induttori sono modelli sperimentali progettati per avere prestazioni ad elevata prevalenza, come quelle 
che si incontrano nelle reali operazioni spaziali, ma non sono ancora stati impiegati in un motore a razzo 
reale. La loro geometria e prestazioni sono state ottenute da un modello teorico sviluppato recentemente dal 
Prof. d’Agostino e dal suo gruppo di ricerca. 
Il Capitolo 1 analizza le problematiche legate all’impiego delle turbopompe spaziali ed alla cavitazione che 
si sviluppa in esse. Il Capitolo 2 illustra le principali caratteristiche geometriche e le prestazioni delle 
turbopompe. Il Capitolo 3 presenta il circuito di prova sviluppato presso ALTA S.p.A. , un impianto versatile 
e poco costoso che utilizza acqua come fluido di lavoro, realizzato per lo studio delle prestazioni delle 
turbopompe e degli induttori in regime cavitante e non, in condizioni di similitudine fluidodinamica e 
termica. 
Il capitolo 4 presenta gli strumenti statistici utilizzati per la rilevazione e caratterizzazione delle instabilità 
del flusso causate dallo svilupparsi della cavitazione nella turbomacchina. 
Il capitolo 5 riporta i risultati sperimentali delle prestazioni in regime non cavitante dell’induttore DAPROT3 
a differenti temperature del liquido evidenziando l’ influenza su di esse degli effetti della cavitazione 
termica. 
Il capitolo 6 presenta le prestazioni cavitanti dell’induttore DAPROT3 a differenti temperature del liquido 
per evidenziare gli effetti della cavitazione termica. 
Il capitolo 7 descrive le instabilità fluidodinamiche che si verificano negli induttori DAPROT3 e 
DAPAMITOR3. Nella prima parte del capitolo viene presentato il metodo utilizzato nell’identificazione 
delle instabilità del flusso ed i risultati così ottenuti. Tale metodo è basato sulla cross-correlazione dei segnali 
acquisiti dai trasduttori di pressione piezoelettrici posizionati sulle pareti del condotto all’ingresso 







dell’induttore. Utilizzando tale tecnica si è riusciti ad evidenziare la natura assiale o rotante dei fenomeni 
instabili. 
Nella seconda parte del capitolo è presentato il modello teorico per la determinazione della matrice di 
trasferimento dinamica dell’induttore DAPAMITOR3 in presenza di oscillazioni forzate del flusso. Sono 
inoltre presentate le matrici di trasferimento dinamiche ottenute dalle misurazioni sperimentali ed esse sono 
confrontate con quelle di un induttore simile provato nel circuito di prova al California Institute of 
Technology. 
Infine nel capitolo 8 sono presentate e discusse brevemente alcuni possibili modifiche al circuito di prova per 
realizzare una nuova campagna sperimentale per lo studio delle instabilità di cavitazione nelle turbopompe di 
impiego spaziale. 
Tutto il lavoro presentato è stato realizzato presso il laboratorio di cavitazione di ALTA S.p.A. con la 















In liquid propellant rocket propulsion turbopumps play a key role. They have the task to pump the 
propellants from their tanks into the high-pressure rocket engine combustion chamber. The use of 
turbopumps allows for the decrease of the storage pressure of cryogenic propellants, and consequently of the 
overall mass of their tanks. Because of the actual trend towards higher power density machines, modern 
rocket engine turbopumps operate at high rotational speeds, forcing designers to cope with the resulting 
problems and, in particular, with the occurrence of cavitation in the propellant flow. To limit the effects of 
this potentially destructive phenomenon, an inducer is used upstream of the main pump, with the purpose of 
generating a sufficient pressure rise for reducing the intensity of cavitation in main pump within acceptable 
limits. However, the development of cavitation in the inducers can lead to problems as blade erosion, the 
decrease of the head performance and the onset of fluid dynamic and rotordynamic instabilities, whose 
occurrence nowadays can only be safely predicted by means of experimental analyses. The purpose of the 
present work is concerned with the analysis of two 3-bladed inducers, here indicated as DAPROT3 and 
DAPAMITOR3. These inducers are experimental items designed for high-head performance as in real-life 
space operation, but they have not been used in any actual rocket engines. Their geometry and performance 
have been obtained from a theoretical model recently developed by Professor Luca d’Agostino and his 
research team.                    
Chapter 1 analyzes the problems related to the use of space propulsion turbopumps work and the cavitation 
that develops in these machines. Chapter 2 illustrates the typical geometry of turbopumps for space 
applications and their cavitating and noncavitating performance. Chapter 3 presents the test Cavitating Pump 
Rotordynamic Test Facility developed at ALTA S.p.A., a versatile and cheap experimental apparatus using 
water as working fluid and designed for studying the cavitating and noncavitating performance of pumps and 
inducers in fluid dynamic and thermal cavitation similarity conditions.               Chapter 4 illustrates 
the statistical instruments used in the detection and characterization of the flow instabilities induced by the 
occurrence of cavitation in the machine.                 
Chapter 5 reports the experimental results of the noncavitating performance of the DAPROT3 inducer for 
different values of the liquid temperature, highlighting the influence of thermal cavitation effects.       
Chapter 6 presents the cavitating performance of the DAPROT3 inducer obtained for different liquid 
temperatures, to point out the the influence of thermal cavitation effects.            
Chapter 7 describes the fluid dynamic instabilities occurring in the DAPROT3 and the DAPAMITOR3 
inducers. In the first part of the chapter the method used for the identification the flow instabilities and the 
results so obtained are presented. The method is based on the cross-correlation of the signals from 
piezoelectric pressure transducers located on the casing walls at the inlet of the inducer. By means of this 
technique the axial or rotating nature of the unstable phenomena is discriminated. In the second part of the 
chapter the theoretical model used for determining the dynamic transfer matrix of the DAPAMITOR3 
inducer in the presence of forced flow oscillations is developed and illustrated. The dynamic transfer 
matrices obtained from the experimental measurements are presented and compared with the those obtained 
from a similar inducer tested in the test facility at the California Institute of Technology.            
Finally, Chapter 8 introduces and briefly discusses some possible developments of the facility for conducting 
an original set of experiments for the study of cavitation instabilities in space turbopumps.    
The whole work presented in this thesis has been carried at ALTA S.p.A. under the supervision of Professor 
Luca d’Agostino and under the guidance of Ing. Giovanni Pace. 
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Con il termine endoreattore si indica un dispositivo preposto a generare una spinta,eiettando con velocità 
relativa al dispositivo stesso un getto di materia facente parte di una scorta totalmente contenuta a bordo; Il 
prefisso “ endo ” vuole appunto indicare che il fluido uscente viene ricavato totalmente da una scorta 
immagazzinata nel mobile prima della partenza. L’endoreattore fornisce quindi  una spinta 
indipendentemente dalla presenza o meno di un’atmosfera ambiente. Questa caratteristica fa dell’ 
endoreattore l’unico propulsore idoneo alla propulsione nello spazio oltre atmosferico,dove manca l’aria,che 
è invece indispensabile per il funzionamento degli esoreattori. Per impartire alla massa da eiettare una 
velocità relativa al mobile occorre una sorgente di energia. Questa in linea di principio può essere 
potenzialmente contenuta nella massa stessa, oppure essere distinta da essa. Si distinguono tre grandi 
famiglie di endoreattori:di tipo chimico, nucleare ed elettrico. Nel primo caso, l’energia è di natura 
termochimica e proviene da reazioni chimiche esotermiche indotte tra le molecole della materia stivata a 
bordo da eiettare; tali reazioni producono gas ad alta temperatura. Su questo principio si basano gli 
endoreattori chimici. Nel secondo caso,l’energia proviene da una reazione nucleare. Questa può essere 
utilizzata per generare calore che verrà ceduto alla massa da eiettare,trasformandola analogamente al caso 
precedente ,in gas ad alta temperatura: a questo schema concettuale di funzionamento corrispondono gli 
endoreattori nucleari .Nel terzo caso una sorgente esterna di energia (nucleare,solare,chimica) può essere 
impiegata per produrre energia elettrica, la quale a sua volta può, in vari modi, essere utilizzata per 
accelerare le particelle della massa da eiettare:si ottengono in questo modo i vari tipi di endoreattori elettrici.  
Gli endoreattori chimici sfruttano quindi l’energia sviluppata dalle reazioni chimiche provocate tra le 
molecole della massa di materia da eiettare. Questa è interamente contenuta nel dispositivo sotto forma di 
sostanze chimiche, denominate propellenti. A seconda se tali sostanze sono allo stato gassoso,liquido,oppure 
solido all’atto del loro impiego nell’endoreattore si parla di :propellenti liquidi,oppure di propellenti 







solidi,oppure di propellenti gassosi. L’energia termochimica dei propellenti può essere liberata attraverso 
due tipi di reazione chimica: mediante l’azione di una sostanza ossidante su di una sostanza riducente 
(“combustibile”) oppure mediante la decomposizione di una sostanza. Il primo tipo di reazione viene 
correntemente utilizzato dalle cosiddette combinazioni bipropellenti liquide: nelle quali un ossidante, liquido 
nel momento dell’utilizzo (per esempio  ) viene fatto reagire con un combustibile liquido (per esempio 
cherosene). Lo stesso tipo di reazione viene utilizzato con le miscele costituenti i propellenti solidi ,nei quali 
sia l’ossidante che il combustibile sono presenti in fase solida ed intimamente mescolati e “formati” in 
blocchi di opportuna geometria. Si è infine cominciato ad utilizzare combinazioni nelle quali una sostanza 
(generalmente l’ossidante) interviene in fase liquida mentre l’altra (il combustibile) è allo stato solido:si 
parla allora di combinazioni propellenti ibride.  
Il secondo tipo di reazione è quello tipicamente utilizzato dai cosiddetti monopropellenti. 
Essi possono essere liquidi (in condizioni normali di temperatura e di pressione) costituiti da una sostanza 
chimicamente definita (p.es.:perossido di idrogeno     ;idrazina      etc.), oppure da una miscela di 
sostanze. In ogni caso tali liquidi devono essere in grado, una volta innescati,di dare luogo ad una reazione 
esotermica regolabile e riproducibile con produzione di gas caldi.  
Per assicurare il funzionamento di un endoreattore a propellenti liquidi occorre alimentare il combustore con 
propellenti in certe condizioni di pressione e di portata. Le pressioni di alimentazione si determinano facendo 
il bilancio idraulico di ciascun circuito : alla pressione di combustione bisogna aggiungere la sovrapressione 
di iniezione, la perdita di carico del circuito di raffreddamento, le perdite di carico nel circuito di 
alimentazione. Usualmente, gli ordini di grandezza delle pressioni in gioco sono: pressione di 
combustione:            , sovrapressione di iniezione                 ,perdita di carico del 
circuito di raffreddamento               . A seconda dei casi, la pressione di alimentazione varia 
perciò da                  . La tendenza progettativa attuale è verso un continuo aumento della 
pressione di combustione. Si possono distinguere essenzialmente due modi di alimentazione: quello 
mediante pressurizzazione dei serbatoi e quello mediante turbopompe. La scelta tra i due si effettua in base 
ad un certo numero di criteri fra i quali risulta preponderante quello del peso del propulsore completo, 
comprensivo dei serbatoi; peso che deve essere minimo, per un dato tipo di “missione” del veicolo e quindi 
per un dato impulso totale sviluppato. 
Alimentazione mediante pressurizzazione. Ne sono stati proposti e realizzati diversi tipi, dei quali i due più 
impiegati sono: 
Alimentazione mediante gas compresso. Uno schema tipico è quello che comprende una bombola 
(generalmente di forma sferica) di gas ad alta pressione               una membrana a sfondamento (da 
azionare mediante dispositivo pirotecnico) ed un riduttore di pressione. 








Figura 1-1 Schema semplificato di un motore a razzo a propellente liquido alimentato mediante gas compresso[6] 
 
Alimentazione mediante generatore di gas. I gas di pressurizzazione possono essere i prodotti della 
combustione oppure della decomposizione di propellenti solidi o liquidi. Tale sistema presenta, rispetto al 
metodo precedente, vantaggi di ingombro e di peso, ma pone problemi di compatibilità termica con le pareti 
dei serbatoi e di compatibilità chimica con i propellenti. Nei generatori di gas a propellenti solidi le 
temperature minime di combustione sono prossime a 1000 °C e perciò i gas vanno raffreddati. 
Alimentazione mediante turbopompe 
La Figura seguente. ne illustra uno schema tipico, che comprende essenzialmente: un sistema di 
pressurizzazione a bassa pressione                    dei serbatoi, le pompe del combustibile e 
dell’ossidante azionate da una turbina tramite un riduttore ad ingranaggi ed un generatore di gas per la 
turbina. Quest’ultima può essere avviata mediante un avviatore a propellente solido oppure alimentando il 
generatore di gas con propellenti contenuti in serbatoi ausiliari a terra , i quali vengono disinseriti ad 
avviamento effettuato.  








Figura 1-2 Schema semplificato di un motore a razzo a propellente liquido alimentato mediante turbopompe ed 
un generatore di gas separato [6] 
 
Nel sistema di alimentazione con turbopompa il propellente viene pressurizzato da una pompa azionata da 
una turbina che preleva energia dall’espansione di gas caldi quali ad esempio quelli generati da un  
generatore di gas o da un precombustore  tramite la combustione degli stessi propellenti (gas generator cycle 
e staged combustion cycle); per azionare le turbine altri tipi di cicli invece utilizzano gli stessi gas caldi 
prodotti in camera di combustione (combustion tap-off cycle) oppure i gas caldi sviluppati dal combustibile 
dopo il passaggio attraverso la camicia di raffreddamento di camera ed ugello (coolant tap-bleed, expander 
cycle). Come schematizzano le Figure seguenti i cicli di alimentazione delle turbopompe vengono classificati 
in cicli aperti e cicli chiusi. Si definiscono aperti quei cicli in cui il fluido di lavoro esausto in uscita dalla 
turbina è scaricato fuoribordo dopo essere stato espanso in un ugello oppure è scaricato nell’ugello del 
motore in un punto nella zona di espansione lontano dalla gola. Si definiscono invece chiusi quei cicli in cui 
tutto il fluido di lavoro che ha attraversato le turbine viene iniettato nella camera di combustione del motore 
con lo scopo di sfruttare in modo più efficiente possibile la sua energia residua. 
 








Figura 1-3 Confronto tra i sistemi di alimentazione in pressione e mediante turbopompa a “ciclo aperto”[9] 
 
Figura 1-4 Differenti sistemi di alimentazione mediante turbopompa a “ciclo chiuso”[9] 
 
Di seguito verrà fornita una descrizione più dettagliata di ognuno di tali cicli. 
 
Gas generator cycle 
Un generatore di gas ricco di carburante guida le turbine delle turbopompe del carburante e dell’ossidante. 
Dopo l’espansione nelle turbopompe i gas di uscita sono scaricati in un condotto di uscita separato con una 
piccola estensione di ugello(es. motore del Vulcain) oppure i gas di uscita sono immessi nell’estensione 
dell’ugello in una posizione dove la pressione di uscita eguaglia la pressione nell’estensione di ugello 
(Vulcain2).Uno schema esemplificativo è mostrato nella seguente Figura. 
 








Figura 1-5 Sistema di alimentazione mediante turbopompa a ciclo aperto denominato “gas generator cycle”[9] 
 
Expander bleed cycle\ expander cycle 
In tali cicli non è richiesto un generatore di gas per guidare le turbine delle turbopompe del combustibile e 
dell’ossidante. L’aumento di entalpia del refrigerante (idrogeno) è usato per guidare le turbopompe 
Per l’ expander bleed cycle (ciclo aperto) il gas che guida la turbina (idrogeno) è scaricato in un condotto del 
gas separato (come per il gas generator cycle) 
Per l’expander cycle (ciclo chiuso) tutti i propellenti sono bruciati in camera di combustione cioè il gas guida 
della turbina è immesso nella camera dopo l’espansione nelle turbine 
 
Figura 1-6 Sistemi di alimentazione mediante turbopompa denominati “expander bleed cycle” ed  
“expander cycle” rispettivamente del tipo a “ciclo aperto” ed a “ciclo chiuso”[9] 
 
La pressurizzazione dei serbatoi , necessaria per assicurare stabilità meccanica alle sottili pareti dei serbatoi e 
per garantire il buon funzionamento delle pompe, può essere ottenuta mediante evaporazione del propellente: 
numerosi endoreattori utilizzanti    liquido hanno sullo scarico della turbina uno scambiatore di calore, 
mediante il quale si può far evaporare    liquido in quantità sufficiente per pressurizzare il relativo 
serbatoio. Negli endoreattori utilizzanti    liquido, il combustore generalmente è raffreddato dall’   liquido, 
il quale esce in fase gassosa dal circuito di raffreddamento e può anche essere utilizzato per pressurizzare il 
relativo serbatoio. Le turbine utilizzate per azionare le pompe sono sempre del tipo ad azione, in vista della 







loro semplicità e della grande potenza che sviluppano ad ogni stadio a causa degli elevati rapporti di 
espansione disponibili. 
Il loro peso riferito alla potenza sviluppata è basso, il che compensa il loro basso rendimento (       ) per i 
tempi di funzionamento brevi (dell’ordine dei minuti). I tipi più utilizzati sono ad uno o a due stadi. Le 
pompe sono generalmente del tipo centrifugo, ad un solo stadio, con velocità variabili entro un campo molto 
ampio (                  ). In certi casi, per l’   liquido, in considerazione del suo grande volume 
massico, si usano pompe del tipo assiale a più stadi (    ). Nella seguente tabella si inseriscono le 
caratteristiche di pompaggio ed il rapporto potenza/peso per alcuni tipi di turbomacchine di impiego spaziale 
 
Motore Salto di pressione (Mpa) Potenza/Peso (KW/Kg) 
H1 O2 9 20 
RP1 6 20 
F1 O2 14 36 
RP1 10 36 
J2 H2 8 41 
O2 6 15 
ASE H2  80 
O2  50 
SSME H2 48 160 
O2 60 90 
Tabella 1 Caratteristiche di alcune turbomacchine di impiego spaziale [5] 
 
Per una data missione il rapporto di carico utile può si può dimostrare essere dipendente in maniera 
significativa dalle masse dei motori dei serbatoi e delle turbomacchine. La seguente figura mostra la 
variazione del rapporto di carico utile in funzione dell’incremento di velocità di missione per sistemi 
alimentati in pressione e mediante turbopompa. Risulta chiaro come all’aumentare del    il vantaggio in 
termini di rapporto di carico utile derivante dall’utilizzo di sistemi con turbopompe sia sostanziale. 
 
 
Figura 1-7 Rapporto di carico utile per tipici sistemi di pressurizzazione mediante pressione e mediante 
turbopompa [5] 
 
Osserviamo ora due sistemi di turbopompe diverse. La seguente Figura illustra il gruppo turbina-pompe 
Mark 3 dell’endoreattore XLR 79 (Rocketdyne,U.S.A.); tale endoreattore è alimentato a ossigeno liquido e 







cherosene       propellenti che hanno densità simili. Ne consegue che le rispettive pompe hanno medesime 
velocità di rotazione e possono essere montate sullo stesso albero messo in rotazione da un'unica turbina. 
Ciascuna pompa consiste di un singolo stadio centrifugo preceduto da un induttore assiale montato sullo 
stesso albero. Pertanto sia le pompe che gli induttori sono forzati ad operare con gli stessi rpm. La turbina a 
flusso assiale a due stadi ruota con velocità angolare di circa     volte la velocità della pompa richiedendo 
pertanto un’unita di riduzione.  
 
Figura 1-8 Turbopompa Mark3 dell’Endoreattore XLR79 
 
La seguente Tabella riassume le caratteristiche della turbopompa Mark3. 
 
Turbopompa Mark 3 
Caratteristica Combustibile Ossidante Turbina 
propellente RP1 O2  
portata        0.138 0.198  
pressione di scarico       15.9 15.9  
Potenza        3306 
velocità di rotazione       6792 6792 33178 
Tabella 2– Caratteristiche della turbopompa Mark 3 [5] 
 
La Figura seguente illustra invece un diverso concetto di turbopompa utilizzato quando le densità dei 
propellenti sono molto diverse tra di loro come nel caso di ossigeno liquido e idrogeno liquido utilizzati nei 
motori principali dello SSME. Tale propulsore infatti utilizza un sistema costituito da quattro turbopompe 
due di esse forniscono una prima pressurizzazione al combustibile ed all’ossidante (turbopompe di bassa 
pressione) e le altre due forniscono l’innalzamento residuo di pressione al valore richiesto ai fluidi di lavoro 
(turbopompe di alta pressione). Queste ultime utilizzano due camere separate di precombustione per ottenere 
i gas caldi da far espandere nelle turbine direttamente collegate alle pompe mentre le turbine delle 
turbopompe di bassa pressione sfruttano rispettivamente ossigeno liquido ad alta pressione ed idrogeno 
evaporato. In questo caso gli induttori dell’idrogeno e dell’ossigeno sono separati dalle rispettiva pompe e 







guidati da turbine separate che ruotano a velocità molto diverse. Si può vedere dalla Figura che per la pompa 
dell’O2 viene usato  solo uno stadio centrifugo mentre la pompa dell’idrogeno ha tre stadi centrifughi. E’ 
assente inoltre qualsiasi sistema di riduzione e questo, considerando le notevolissime potenze assorbite da 
tali turbopompe, è un grande vantaggio poiché supera i problemi di aggravio di massa e di riduzione della 
affidabilità che derivano dalla sua introduzione di tale componente. Lo svantaggio di contro risiede nella 
maggiore complessità dell’implementazione di turbine diverse per ciascun induttore, i quali necessitano 
oltretutto di operare ad un numero di giri inferiore di quello delle turbine.  
 
Figura 1-9 Turbopompe di alta pressione dello SSME [9] 
 
Nella seguente tabella si riportano le principali caratteristiche delle turbopompe di alta pressione dello SSME 
per il combustibile e l’ossidante. 
 
Turbopompe di alta pressione dello SSME 
Pompa Combustibile Ossidante 
propellente H2 O2 
portata [kg/s] 67.7 407 
pressione di uscita [Mpa] 42.1 49.7 
velocità di rotazione [rpm] 34386 27263 
Turbina Combustibile Ossidante 
numero di stadi 2 2 
portata [kg/s] 74.1 27.3 
rapporto di pressione 1.48 1.53 
pressione in ingresso [MPa] 33.6 34.7 
temperatura di ingresso [K] 997 804 
 
Tabella 3 Caratteristiche principali delle turbopompe di alta pressione dello SSME [5] 
 
Nell’ambito del disegno delle turbomacchine la tendenza progettuale attuale è quella di muoversi verso 
densità di potenza sempre maggiori nel rispetto degli innumerevoli vincoli presenti. Per fare ciò ci si avvale 
dell’analisi dimensionale ed in particolare di una sua branca che è quella delle “leggi di affinità” legando così 







le caratteristiche di prestazione a proprietà del fluido come la sua densità   , la velocità rotazionale tipica   
ed il diametro tipico della pompa  . Possiamo allora descrivere il modo in cui scala la potenza   assorbita 
dalla pompa mediante la seguente relazione: 
         
Una tipica considerazione che deriva dall’utilizzo delle leggi di affinità riguarda l’ottimizzazione del 
progetto di una pompa per un particolare livello di potenza   ed un particolare fluido di densità  . Questo 
fissa il valore del prodotto     . Pertanto volendo costruire pompe più piccole possibili (piccolo D) per 
ridurre il peso o il costo questo imporrebbe non solo una velocità rotazionale   più alta ma anche una più 
alta velocità di punta del costrittore,    . Tuttavia all’aumentare di questa quantità insorgeranno altri 
problemi come quello della cavitazione, delle instabilità rotodinamiche o delle interazioni fluido-strutturali 
come si vedrà nel dettaglio nel capitolo seguente. 
1.2 La cavitazione 
La cavitazione è un fenomeno fisico noto da lungo tempo soprattutto nel campo navale. Nel 1917, il fisico 
inglese Lord Rayleigh fu incaricato di studiare cosa fosse responsabile della rapida erosione dei propulsori 
navali operanti ad alta velocità. Egli scoprì che responsabile di tali effetti era la cavitazione già messa in luce 
dagli esperimenti di Reynolds del 1894. Nonostante poi le numerose ricerche che vennero eseguite negli anni 
successivi  riguardo la cavitazione, molti degli effetti che si accompagnano ad essa non sono ancora stati 
spiegati e questo non sorprende considerata la complessità dei processi che essa chiama in causa coinvolgenti 
le aree dell’acustica, dell’idrodinamica,della termodinamica,dell’ ottica, della fisica dei plasmi e della 
chimica. La cavitazione può essere causata in un fluido da una introduzione di energia. Per esempio un fascio 
laser crea un plasma in un liquido che causa l’evaporazione del liquido provocando a sua volta una cavità. 
Onde ultrasoniche possono essere usate per indurre fasi alternate complesse di compressione e rarefazione ad 
alta frequenza nei liquidi, le quali causano cavitazione. In tal modo, gli effetti della cavitazione possono 
essere utilizzati per pulire superfici, per operazioni non invasive in campo medico e per rompere agglomerati 
nell’industria tessile. Negli impianti di trattamento delle acque reflue, la cavitazione è usata per distruggere 
molecole e pareti di cellule e batteri, distruggere elementi inquinanti e separare i minerali dal materiale 
organico.  
La cavitazione viene generalmente rappresentata come il processo dinamico della formazione ed implosione 
di cavità nei fluidi. Essa può prodursi in un punto della corrente fluida non appena la pressione statica in essa 
raggiunga un valore coincidente con quello della tensione di vapore del liquido o della tensione di 
dissoluzione di un gas disciolto corrispondente alla temperatura di questo. Questo causa la formazione di 
piccole bolle riempite da gas e vapore. Tali bolle allorquando vengano trasportate dal flusso in aree di alta 
pressione vengono lì ricompresse ed infine collassano. Nella fase finale dell’implosione della bolla vengono 
generati alti picchi di pressione dentro le bolle e nelle immediate vicinanze. Questi picchi di pressione 
portano a vibrazioni meccaniche, rumore ed erosione del materiale delle superfici nelle aree di parete. Nei 
moti a potenziale, quali possono considerarsi quelli che si verificano in molti casi di interesse nella tecnica,la 
pressione statica varia lungo un a linea di corrente secondo l’equazione di Bernoulli: 
          
 
 




dove le precedenti quantità hanno i seguente significati: 
  = coordinata verticale misurata a partire da un dato piano orizzontale di riferimento; 
  = peso volumico del liquido;   = densità (perciò       con   accelerazione di gravità);   = velocità; 
  = potenziale del campo di corrente.  







Di conseguenza la cavitazione è da aspettarsi là dove il trinomio    
 
 
     
  
  
 assume valore massimo: 
ad esempio,in correnti stazionarie, nelle quali l’influenza del peso volumico è trascurabile (moti entro 
condotti quasi orizzontali) la cavitazione è da aspettarsi nei punti di massima velocità  
Cavitazione incipiente 
Il termine ‘cavitazione’ deriva dal verbo latino cavitare che significa ‘scavare’, riferendosi così alla 
formazione delle cavità. Per creare cavità nei fluidi , il fluido deve essere prima espanso e poi fatto 
collassare. Teoricamente, i fluidi possono assorbire alti sforzi di trazione ovvero pressioni negative. Ackeret 
[10] ha calcolato la pressione negativa richiesta per causare la cavitazione in acqua pura a 20 °C, basandosi 
sul minimo della curva di Van der Waals, ed ha trovato uno sforzo di trazione teorico di        che 
corrisponde approssimativamente alla compressibilità reciproca dell’acqua. Le disomogeneità (ovvero le 
perturbazioni) nella struttura quasi cristallina dell’acqua comunque, riducono la tensione di trazione possibile 
di almeno un ordine di grandezza. Con tutta probabilità, accumulazioni submicroscopiche di molecole di gas 
o vapore si creano in queste perturbazioni e le molecole vengono a trovarsi in uno stato di equilibrio instabile 
col fluido . Tali minuscole sacche di gas non disciolte chiamate anche ‘nuclei’ contengono certamente una 
certa quantità di vapore liquido, ma il gas,solitamente aria, appare essere l’elemento essenziale per la 
formazione della cavità. Non è noto con certezza come queste sacche di gas siano capaci di persistere in un 
liquido in condizioni normali. La forza agente verso l’interno al contorno di una piccola bolla sferica dovuta 
alla tensione superficiale è molto forte per essere bilanciata dalla sola pressione di vapore, ed il gas soggetto 
a questa pressione passerebbe rapidamente in soluzione nel liquido. Un postulato comune è che le sacche di 
gas e vapore siano capaci di persistere in equilibrio in condizioni normali essendo intrappolate in fessure 
presenti in piccole particelle solide idrofobiche (non bagnate) quali possono essere le particelle di polvere 
solitamente presenti nei liquidi; la superficie liquida in tali incrinature e fessure può essere concava verso 
l’esterno, nel qual caso la direzione della forza di tensione superficiale è verso l’esterno. Poi quando la 
pressione nel liquido circostante è ridotta sufficientemente sotto la pressione di vapore ( che per acqua a 
     è circa                ),la sacca gassosa cresce e malgrado il fatto che per una cavità più grande 
della particella solida ospite la forza di tensione superficiale sia rivolta verso l’interno, non sarà quindi 
capace di trovare un nuovo raggio di equilibrio. Per acqua di rubinetto e acqua di mare, la pressione 
ambiente stazionaria critica, sotto la quale le cavità crescono in dimensione indefinitamente è trovata 
discostarsi dalla pressione di vapore dell’acqua di un margine tanto esiguo da potersi solitamente trascurare. 
D’altra parte, l’acqua che è stata compressa per alcuni minuti a circa         e che è saturata con aria può 
sopportare tensioni di circa        (Harvey, McElroy e Whiteley 1947) presumibilmente perché tutto ad 
eccezione delle sacche di aria non disciolta più piccole sono state eliminate. Analogamente acqua che è stata 
‘degassata’ in questo modo non bollirà a pressione atmosferica finché la temperatura non sarà 
considerevolmente sopra     ; da questo si deduce che i fenomeni di ebollizione e della crescita di cavità in 
liquidi a bassa pressione sono meccanicamente simili. Tuttavia la differenza tra cavitazione ed ebollizione 
risulta evidente da un esame più approfondito. Infatti è virtualmente impossibile causare per convezione un 
cambiamento di temperatura rapido ed uniforme all’interno di un volume finito di liquido e questo perché le 
variazioni di temperatura in un liquido sono in genere dovute al passaggio di calore per conduzione 
attraverso una superficie solida. L’ebollizione è perciò un fenomeno che interessa, almeno inizialmente, solo 
la regione di fluido a diretto contatto con la parete calda. Un rapido ed uniforme cambiamento della 
pressione di un liquido invece è molto frequente e la cavitazione è quindi un processo globale che interessa 
l’intero volume di liquido che ne è soggetto. Quando la pressione ambiente nel liquido sta cambiando in 
maniera rapida, la pressione critica sotto la quale saranno visibili cavità nel liquido, dipenderà dalla 
dimensione dei nuclei e dalla durata della bassa pressione applicata e ciò non è prevedibile mediante 







relazioni semplici. Risulta pertanto utile nella pratica idraulica continuare ad assumere che la pressione 
critica sia uguale alla pressione di vapore come criterio di lavoro di prima approssimazione. 
In definitiva la cavitazione è un fenomeno dannoso che bisogna cercare di ridurre al minimo attraverso delle 
attente scelte di progetto. Le sue conseguenze negative vengono presentate nel seguente paragrafo riassunte 
in 4 categorie principali. 
1.3 Conseguenze della cavitazione 
1) Erosione meccanica 
2) Corrosione 
3) Degrado delle prestazioni 
4) Innesco di instabilità 
 
1) Erosione meccanica 
A causa dei gradienti di pressione nell’ambiente fluido o dell’influenza dei contorni rigidi 
le bolle di cavitazione generalmente deviano dalla forma a simmetria sferica. Esse implodono formando un 
micro getto, come mostrano i film ad alta velocità e come è indicato nella figura seguente per tre casi tipici.  
 
Figura 1-10 Diagramma illustrante il collasso di una bolla [7] 
 
Plesset e Chapman hanno analizzato il processo di implosione ed hanno trovato la seguente relazione 
esprimente la velocità del getto  
      
     
  
 
Lauterborn ha usato una fotocamera a specchio rotante con una velocità di riproduzione di        
fotogrammi per secondo per mostrare la formazione di un micro-getto ed ha determinato velocità massime 
del getto tra            , che hanno confermato i valori determinati teoricamente da altri autori. 








La pressione esercitata da un micro-getto che impatta sulla parete di un condotto rigido può essere 
facilmente calcolata se il getto fluido venga considerato come un solido elastico deformabile. 
A causa della frequente deformazione dovuta al getto impattante e all’onda d’urto prodotta dal collasso 
della bolla il materiale delle superfici viene deformato e sgretolato in particelle in svariati modi. La figura 
seguente mostra come l’erosione da cavitazione si possa generalmente suddividere in 3 aree: 
Nell’area I, chiamata periodo di incubazione, non è ancora misurabile una perdita in peso 
L’area II è caratterizzata da una velocità di erosione quasi costante. Le aree e profondità dell’erosione del 
materiale aumentano con il tempo 
Nell’area III a causa del fatto che la superficie è già fortemente fratturata si riduce la probabilità di una 
implosione nelle sue vicinanze cosicché essa agisce come una specie di cuscino protettivo; il materiale 
viene quindi eroso ad una velocità più bassa 
 
 
Figura 1-11 Lo sviluppo dell'erosione da cavitazione [7] 
 
Durante il periodo di incubazione, la superficie dei metalli duttili subisce prima solo una deformazione 
elastica e poi una deformazione plastica. Si manifestano ammaccature e protuberanze. Il loro numero 
aumenta al passare del tempo. Dopo che il limite di deformabilità elastica del materiale è superato alla fine 
del periodo di incubazione, si verificano delle fratture e vengono divelte singole particelle. La fase di 
deformazione non ha una grande estensione nel caso dei metalli fragili a causa dell’alta densità di ostacoli al 
moto delle dislocazioni. Come conseguenza alla fine della fase di incubazione si formano tensioni interne 
che superano la resistenza del materiale e si generano fratture e rotture che causano una perdita di peso 
monotonicamente crescente. Nel ferro fuso, la fase grafite è erosa quando inizia la deformazione da 
cavitazione, ciò significa che un periodo di incubazione può essere menzionato solo in congiunzione con 
l’erosione di perlite o ferrite. Dopo che i noduli di grafite sono stati eliminati dal ferro fuso sferoidale,la fase 
ferrite leggera fluisce nei canali svuotati. La perlite agisce come una struttura di supporto e rallenta la 
deformazione superficiale. La fine del periodo di incubazione è raggiunta quando la ferrite finisce nei canali 
ai bordi dopo una forte deformazione e le aree di materiale perlitico si staccano a causa della fatica nel 
materiale. Nel ferro fuso con grafite lamellare, la ferrite è erosa dopo che è trascorso il tempo di incubazione 







senza più alcuna deformazione plastica perché dopo che la grafite è stata rimossa, il contatto tra i blocchi di 
ferrite rimane limitato ad alcuni ponti metallici i quali non possono sopportare uno stato di deformazione 
costante. Nei materiali ceramici, le microfratture iniziano ad apparire appena dopo l’inizio della 
deformazione senza incorrere in alcuna deformazione plastica di rilievo. Quando la deformazione prosegue, 
la densità delle fratture cresce continuamente. Dopo che è trascorso il tempo di incubazione, le fratture si 
sono espanse ed unite e si verificano le rotture. Nelle plastiche cristalline, questi difetti della struttura sono 
formati da dislocazioni, nelle plastiche amorfe rompendo i legami atomici. Nelle due figure seguenti è 
mostrato il danneggiamento superficiale causato dalla cavitazione sulle pale di una pompa a flusso misto in 
lega di alluminio e sulle pale di scarico di una turbina di tipo Francis. 
 
 
Figura 1-12 Danneggiamento localizzato dovuto a cavitazione sulle pale di un costrittore 




Figura 1-13 Danneggiamento esteso sulle pale di una turbina Francis [1] 
 
2) Corrosione 
Separatamente dalla deformazione meccanica, le influenze corrosive e tenso-corrosive determinano la 
velocità di erosione del materiale. La combinazione dell’erosione da cavitazione e della corrosione ,dove le 
componenti aggressive possono influenzarsi reciprocamente ,è chiamata corrosione da cavitazione. L’effetto 
dei getti liquidi impattanti intensifica l’attacco corrosivo poiché gli strati superiore e quello di passivazione 
formatisi sono immediatamente consumati,causando il mantenimento dell’alta velocità di corrosione iniziale, 
tipica delle superfici metalliche brillanti, finché dura la deformazione. Un fattore benefico per il processo di 
corrosione è anche l’ossigeno libero, che le bolle di cavitazione assorbono per diffusione mentre stanno 
crescendo, anche dai liquidi non saturi, e che poi rilasciano nell’area di cavitazione quando implodono. In 
aggiunta, è probabile che gli ioni di un mezzo corrosivo interagiscano con i gradini di scorrimento 







cristallografici e con le fratture delle aree che hanno subito una deformazione plastica a causa delle onde di 
pressione del liquido. Questo porta ad una accelerata distruzione del materiale a causa di una intensificata 
formazione di fratture o a causa di un propagazione delle fratture stesse. 
 
3)Degrado delle prestazioni 
La cavitazione causa forte degrado delle prestazioni della macchina. Per le pompe,nello specifico, si può 
identificare un valore della pressione di ingresso del fluido per il quale il lavoro di pompaggio subisce una 
brusca diminuzione (cavitation breakdown).  
 
4)Innesco di instabilità 
In ultimo la cavitazione influenza la risposta dinamica della macchina, dando vita ad instabilità che portano 
ad oscillazioni di portata e di distribuzione di pressione. Un esempio di tali instabilità è rappresentato dalla 
“cavitazione rotante” che è un fenomeno di simile a quello dello stallo rotante nel compressore e che si 
manifesta quando una turbomacchina lavora ad angoli di incidenza delle pale prossimi allo stallo: in questo 
caso la cavitazione si manifesta prima su un numero di pale limitato, e si propaga poi in direzione 
circonferenziale alle pale adiacenti. Un altro esempio è costituito dalle “auto-oscillazioni” che sono un 
fenomeno simile al pompaggio del compressore e sono costituite da oscillazioni di pressione e portata 
all’interno di tutto il sistema di cui fa parte la pompa: esse si manifestano quando la macchina è spinta ad 
operare in condizioni di carico molto severe, e vi contribuiscono tutti gli elementi collegati alla pompa 
(serbatoi, linea di alimentazione e linea di scarico). In campo spaziale, un caso di questo genere è 
rappresentato dalle POGO:esse sono costituite da oscillazioni nell’accelerazione e quindi nella spinta fornita 
dal sistema propulsivo, causate da fenomeni di cavitazione nelle pompe di alimentazione del motore secondo 
un ciclo che può portare tali oscillazioni a divergere in ampiezza ed a compromettere l’integrità dell’intero 
sistema . 
Contestualizzando tali elementi alle applicazioni in campo spaziale, il progetto delle pompe di alimentazione 
dell’ossidante e del combustibile dei razzi a propellenti liquidi dovrà muoversi nella direzione di 
minimizzare il degrado delle prestazioni (oppure in modo equivalente verso l’ottimizzazione di tali 
prestazioni) causato dalla presenza di cavitazione. Un certo grado di essa sarà infatti da accettare poiché 
l’eventuale scelta della sua completa eliminazione verrebbe pagata in termini di una notevole diminuzione 
della densità di potenza e di un aumento di peso del sistema propulsivo. 
Per ovviare a tale problema si può operare in modo tale da ritardare la cavitazione della girante e ciò può 
essere realizzato mediante due diverse scelte progettuali. 
La prima è quella di pressurizzare i serbatoi dei propellenti così da far arrivare il fluido di lavoro all’imbocco 
della pompa già con una pressione elevata , rendendo più difficile la possibilità di eguagliare la pressione di 
vapore del fluido. 
La seconda modifica di progetto è l’aggiunta di un induttore cavitante a monte dell’ingresso alla girante della 
pompa centrifuga od a flusso misto. Questo componente è di fatto una pompa assiale capace di fornire un 
incremento di pressione del fluido di lavoro fino al     di quello totale che deve essere realizzato dalla 
pompa; in questo modo tale componente concentra su di sé i principali effetti della cavitazione come si vedrà 











1.4 Tipologie di cavitazione 
 
All’interno delle turbopompe la cavitazione può assumere una grande varietà di forme diverse sulla cui 
classificazione non c’è concordanza tra i vari autori. Di seguito verrà utilizzata la classificazione proposta da 
Brennen [1]. Nella seguente Figura sono schematizzate alcune delle forme di cavitazione che si possono 
osservare nelle macchine di tipo “unshrouded” ovvero senza il condotto solidale alle pale che intuba la 
girante. 
 
Figura 1-14 Tipologie di cavitazione nelle pompe [1] 
 
Non appena si abbassa la pressione di ingresso del fluido di lavoro, compare la prima forma di cavitazione 
denominata “cavitazione di estremità di pala” (tip vortex cavitation); essa si innesca in corrispondenza del 
cuore del vortice che si genera all’uscita delle pale, nell’ angolo in cui il bordo d’attacco della pala incontra 
l’estremità della stessa. Come esempio di tale forma di cavitazione si riporta la seguente Figura di una tipica 
forma di cavitazione da estremità. 
 
Figura 1-15 Cavitazione da vortice di estremità dell'Impeller IV, modello in scala della turbopompa LOX di 
bassa pressione dello SSME [1] 







Con un ulteriore abbassamento della pressione di ingresso, vi è lo sviluppo di uno stadio ulteriore di 
cavitazione che si manifesta come cavitazione di bolle in movimento sulla faccia in depressione delle pale 
per tale motivo si chiamerà tale fenomeno “cavitazione bollosa”(bubble cavitation) . I “nuclei” di 
cavitazione, già presenti nel flusso accrescono le loro dimensioni non appena vengono convezionati dal 
flusso stesso nelle regioni di bassa pressione sul lato in depressione delle pale per poi collassare una volta 
che essi vengono trasportati nuovamente in una regione a pressione più alta. La seguente Figura mostra una 
estesa zona di cavitazione bollosa, sulla superficie di un singolo profilo idrodinamico posto ad angolo di 
incidenza nullo  
 
 
Figura 1-16 Cavitazione bollosa sulla superficie di un profilo idrodinamico singolo [2] 
 
A seguito di una ulteriore riduzione della pressione in ingresso, le bolle possono combinarsi tra loro e 
formare grandi cavità o scie di vapore attaccate ai lati in depressione delle pale: questo fenomeno prende il 
nome di “cavitazione di pala” (blade cavitation). Essa può distinguersi in cavitazione “parziale” o 
“supercavitazione” a seconda che la cavità si richiuda rispettivamente sulla pala o più a valle di essa, 
condizione quest’ultima che ha effetti positivi in termini di stabilità del moto ed erosione delle pale rispetto 
alla prima (si prevede che la cavità collasserà a valle delle pale) . 
 
Figura 1-17 Cavitazione parziale (a) supercavitazione (b) su un singolo profilo idrodinamico[2] 
 
Nel caso di corpi tozzi la cavitazione di pala viene indicata come cavitazione “attaccata” (attached o fully 
developed cavitation). 
 








   
 
 
Figura 1-18 Sfera cavitante di 7.62 cm in condizioni di cavitazione “bollosa”(sulla sinistra) e di cavitazione 
“pienamente sviluppata” (sulla destra) [2] 
 
Infine , nel caso in cui la pompa si trovi ad operare in condizioni di portate di flusso inferiori a quelle di 
progetto, compare un ulteriore tipo di cavitazione denominata “cavitazione di flusso secondario” (back flow 
cavitation): in tali condizioni l’incremento del salto di pressione attraverso la pompa può essere causa del 
fatto che il flusso all’interno del gioco di estremità ritorni verso monte generando così un flusso di ritorno 
che può propagarsi per molti diametri a monte della sezione di aspirazione. Poiché in tale flusso di ritorno 
convergono bolle e vortici che andranno ad occupare la regione anulare di ingresso, tale forma di cavitazione 
può essere quella che, tra tutte , è la più facilmente osservabile ad un analisi visiva. La figura seguente 
mostra una caso di backflow cavitation sull’induttore MK1. 
 
Figura 1-19 Cavitazione di “retroflusso” sull’induttore MK1 per bassi valori della portata 
 
Naturalmente altri fattori entreranno in gioco nel determinare quale tipo di cavitazione debba innescarsi: tra 
questi oltre la geometria della macchina vi sono la finitura superficiale delle pale ed il livello di turbolenza 
del flusso. Questi ultimi due effetti sono per certi versi correlati tra loro poiché la rugosità influenza il livello 
di turbolenza. La rugosità tuttavia può anche influenzare il flusso , ritardando la separazione dello strato 
limite (modificando per questo i campi di pressione e velocità da un punto di vista più generale ) e favorendo 











1.5 I fenomeni rotodinamici 
 Per una corretta progettazione di una turbomacchina non si può prescindere dal considerare le vibrazioni 
che inevitabilmente si accompagnano al suo funzionamento e che trovano la loro origine nella dinamica 
dell’albero e delle componenti che con esso si interfacciano quali sono i cuscinetti le guarnizioni o le 
giranti. Pertanto un capitolo a se stante della progettazione è quello della rotodinamica dell’albero che si 
prefigge gli obiettivi di una precisa individuazione delle velocità critiche dell’albero e della 
minimizzazione del suo livello di vibrazione. E’ importante sottolineare che non tutte le vibrazioni 
dell’albero sono causate da instabilità rotodinamiche; un ruolo considerevole possono giocarlo, infatti, le 
oscillazioni del flusso come riportato da Rosenmann [4] che nel corso di esperimenti su induttori in regime 
cavitante, ha misurato forze radiali oscillanti di entità pari a circa il     della spinta prodotta in direzione 
assiale. Tra le instabilità rotodinamiche che si verificano nelle turbopompe, la più critica è senz’altro 
rappresentata dallo sviluppo di un moto ortogonale all’asse di rotazione della girante denominato whirl il 
quale in certe situazioni può diventare autosostentato; si tratta di un moto di precessione dell’asse 
dell’albero, il quale tende a spostarsi dalla sua posizione nominale a causa delle forze agenti ed a seguire 
un’orbita più o meno regolare. Se, in particolare, le forze generate dal moto di whirl sono tali da provocare 
un aumento del raggio dell’orbita, la girante si trova a lavorare in condizioni di equilibrio instabile con la 
possibilità di andare incontro ad una rottura catastrofica. Le cause che generano il whirl possono essere 
classificate in due gruppi in base alla causa che le ha generate: 
 Forze di origine meccanica, tra le quali risultano fondamentali lo sbilanciamento delle 
masse che può essere sia di tipo statico (si verifica quando l’asse di rotazione è 
principale d’inerzia ma non passa per il baricentro) che di tipo dinamico (quando cioè 
l’asse di rotazione passa per il baricentro ma non è principale d’inerzia), l’anisotropia 
delle rigidezze (ad esempio nel caso della presenza sull’albero di una cava per 
l’alloggiamento di una linguetta) e le possibili interferenze tra elementi rotanti ed 
elementi statorici. 
 Forze di origine fluidodinamica, dovute ad esempio ad asimmetrie di flusso, perdite, o 
ricircolazione del flusso. 
Una volta innescato, il moto di whirl risulta fortemente accoppiato con quello del flusso: il campo 
fluidodinamico perturbato dal moto irregolare della girante genera sulla stessa ulteriori forze rotodinamiche 
destabilizzanti, che sostengono il moto eccentrico, e diventano ancora più pericolose in presenza di 
cavitazione. In genere, infatti, la cavitazione ha un effetto destabilizzante sul moto di precessione dell’asse; 
essa riduce inoltre le forze rotodinamiche laterali agenti sul rotore, provocando così una diminuzione della 
massa aggiunta ed un aumento delle velocità critiche. Può perciò succedere che una macchina, progettata 
come supercritica in condizioni non cavitanti, non lo sia più quando si sviluppi della cavitazione, con 
possibili conseguenze disastrose nel caso in cui la macchina si trovi a dover operare in prossimità di una 
delle velocità critiche. 
Indicando con   la velocità angolare del moto di precessione del rotore e con   la velocità di rotazione della 
pompa, il moto di whirl può essere classificato come: 
 “subsincrono”           
 “sincrono”,           
 “supersincrono”           
Inoltre, a seconda che i segni di   e   siano concordi o discordi, il moto di whirl si dice essere 
rispettivamente “positivo” o “negativo”. Bisogna ricordare che, entro certi limiti, il moto di whirl è ammesso. 







Se però l’eccentricità assume un valore eccessivo, si possono comunque avere effetti negativi (si pensi ad 
esempio, al danneggiamento per interferenza tra parti rotanti e statoriche oppure alla possibile rottura di 
guarnizioni); nelle pompe per ossigeno liquido, in particolare,ad un eventuale frizione tra parti metalliche 
corrisponde un concreto pericolo di esplosione. 
 Dato l’elevato numero di fattori in gioco non ancora ben compresi i modelli di predizione teorica che sono 
stati sviluppati a partire dagli anni ’60 fino ai nostri giorni sono ancora incompleti e rendono quindi 
necessaria la realizzazione di ulteriori accurate campagne di prove sperimentali per una corretta 
progettazione delle turbopompe  
1.6 Obiettivi ed organizzazione della tesi 
 
Il presente lavoro di tesi presenta i risultati di due campagne sperimentali volte, la prima alla 
caratterizzazione delle prestazioni e delle instabilità fluidodinamiche dell’induttore DAPROT3, la seconda 
alla caratterizzazione delle instabilità fluidodinamiche POGO ed alla determinazione degli elementi della 
matrice di trasferimento dinamica dell’induttore DAPAMITOR3. Entrambi gli induttori sono stati progettati 
dal gruppo di ricerca del Prof.d’Agostino e le sperimentazioni sono state realizzate presso il laboratorio di 
cavitazione di ALTA.  
Gli obiettivi specifici di tali campagne sperimentali sono i seguenti: 
 Caratterizzazione delle prestazioni dell’induttore DAPROT3 in regime non cavitante (curve  
       ,  
 Caratterizzazione delle prestazioni dell’induttore DAPROT3 in regime cavitante  (prove da 
effettuarsi sia in modalità “continua” sia in modalità “discreta” volte alla determinazione delle curve 
        ,  
 Visualizzazione,a mezzo di fotografie e filmati digitali, delle fasi di nascita e sviluppo oltre che della 
forma e della localizzazione della cavitazione sulle pale dell’induttore DAPROT3 
 Caratterizzazione delle instabilità fluidodinamiche di cavitazione, come surge e cavitazione rotante, 
in termini di contenuto in frequenza, numero dei lobi e velocità di rotazione (nel caso di cavitazione 
rotante) mediante l’analisi spettrale (diagrammi “waterfall”) e la cross-correlazione dei segnali di 
pressione raccolti da trasduttori piezoelettrici diversamente spaziati dell’induttore DAPROT3 
 Caratterizzazione delle instabilità fluidodinamiche note come oscillazioni POGO dell’induttore 
DAPAMITOR3 
 Determinazione degli elementi della matrice di trasferimento dinamica al variare della frequenza 
della forzante dell’induttore DAPAMITOR3 
Per meglio comprendere i fenomeni di natura oscillatoria ci si propone inoltre di: 
 Indagare le frequenze naturali dell’impianto di prova nella configurazione adattata per la 
sperimentazione sul DAPROT3, 
 Effettuare filtraggi del segnale a mezzo di un filtro digitale, per eliminare frequenze note a priori 
(come quelle legate al passaggio delle pale e ad armoniche superiori delle stesse) al fine di 
migliorare la leggibilità degli spettri, 
 Indagare la possibilità di fenomeni rotanti asimmetrici e studiare come essi vengano interpretati dallo 
strumento di analisi utilizzato.  
 
Per ottenere una validazione della correttezza delle procedure sperimentali utilizzate ci si propone di:  







 Confrontare i risultati sperimentali con le curve ottenute da semplici modelli analitici (come ad 
esempio semplici modelli di previsione delle prestazioni di una pompa in regime non cavitante, 
oppure modelli di previsione del numero di cavitazione di “breakdown”). 
 
Di seguito è riportato in sintesi il contenuto di ogni capitolo  
Capitolo 2) Definizione delle grandezze di comune utilizzo nella caratterizzazione delle turbopompe  
Capitolo 3) Descrizione del circuito di prova impiegato nella sperimentazione e del sistema di acquisizione 
dei segnali  
Capitolo 4) Definizione dell’apparato di formule statistiche necessario per la analisi dei segnali rilevati dai 
trasduttori  
Capitolo 5) Metodologie utilizzate e risultati ottenuti nella caratterizzazione delle prestazioni in regime non 
cavitante dell’induttore DAPROT3 
Capitolo 6) Prove per la determinazione delle prestazioni in regime cavitante dell’induttore DAPROT3 
Capitolo 7) Analisi delle instabilità fluidodinamiche degli induttori DAPROT3 e DAPAMITOR3. 
Determinazione ed analisi dei componenti della matrice dinamica del DAPAMITOR3. 
Capitolo 8) Ulteriori strumenti per una più precisa caratterizzazione delle instabilità fluidodinamiche  
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Una “turbopompa” è una macchina il cui scopo è quello di convertire l’energia di una turbina prima in 
velocità o energia cinetica e poi in energia di pressione del fluido che viene pompato. I cambiamenti di 
energia avvengono mediante la partecipazione di due elementi principali della pompa,la girante e la voluta o 
diffusore. La girante è la parte rotante che converte l’energia del motore in energia cinetica. La voluta o 
diffusore è la parte stazionaria che converte l’energia cinetica in energia di pressione. 
In questo capitolo sono prese in considerazione le varie tipologie di turbopompe, di cui si analizzeranno le 
prestazioni con particolare attenzione a quelle in regime cavitante. 
 
2.1 Geometria delle turbomacchine 
La geometria di una generica turbomacchina è mostrata nella seguente figura; Essa consiste di una serie di 
pale rotoriche solidali ad un mozzo (rotore) che ruotano all’interno di una carcassa esterna fissa (statore). Le 
distanze radiali del vertice delle pale dall’asse di rotazione all’ingresso e all’uscita sono indicate con 
     ed     mentre quelle dal mozzo all’asse si rotazione con     ed    .    e    indicano le altezze delle 
palette in ingresso ed in uscita dalla turbomacchina. 
 Riguardo la velocità   del flusso all’interno della turbomacchina, le componenti assiali, radiali e 
circonferenziali sono indicate rispettivamente con   ,    e   . L’angolo di inclinazione del flusso allo 
scarico rispetto all’asse di rotazione è  , come indicato nelle Figura 2-1, e per essa vale la seguente: 
     
  
  
                                                                                                                                                                              
In base al valore di   può darsi la seguente classificazione delle turbomacchine: 
        turbomacchine “centrifughe”; 
       turbomacchine “assiali”; 
            turbomacchine “a flusso misto”. 








Figura 2-1 Schema delle principali caratteristiche geometriche di una turbomacchina [3] 
 
Il flusso attraverso un generico rotore è in genere descritto effettuando una sezione della palettatura rotorica 
con una linea meridiana, come mostrato in Figura 2-2, e svolgendola poi su un piano;si ottiene così una 
superficie che rappresenta una stima della superficie di flusso. Su questa superficie meridionale la velocità 
del flusso in un sistema di riferimento non rotante è indicata con     ,la corrispondente velocità relativa nel 
sistema rotante con le pale è indicata da     , mentre la velocità di trascinamento è data da    come si 
evince dal triangolo delle velocità mostrato nella stessa Figura. Nel triangolo suddetto      rappresenta 
l’angolo tra la velocità relativa nel piano meridiano ed un piano perpendicolare all’asse di rotazione.       è 
invece l’inclinazione della tangente alla pala nel piano meridiano rispetto allo stesso piano perpendicolare 
all’asse. Valori specifici dell’angolo di pala ai bordi di ingresso e d’uscita (1 e 2) ed al mozzo ed all’apice (H 
e T) vengono descritti attraverso i suffissi corrispondenti. 
Al bordo d’attacco si definisce l’angolo di incidenza (che è quello con il quale il flusso incontra le pale) 
mediante la                 . Dato che in prima approssimazione il flusso in ingresso può essere 
considerato puramente assiale            e quindi, essendo         , si ha che 
         
          , per cui mediante la precedente si può ottenere una nuova stima dell’angolo di 
incidenza (per un particolare coefficiente di flusso) espressa dalla                
          , 
 
Figura 2-2 – Sviluppo di una superficie meridionale e rispettivo triangolo delle velocità[3] 








L’angolo di attacco non va confuso con quello di incidenza, che è invece l’angolo tra la direzione della 
velocità relativa del flusso in ingresso e la linea di corda del profilo. Al bordo d’uscita, poiché in una stima 
più accurata bisogna tener conto che il flusso non sarà diretto parallelamente al profilo, si definisce l’angolo 
di deviazione                  , che è funzione di un parametro geometrico della schiera di palette 
denominato solidità. 
 
Figura 2-3 Costruzione grafica dell’angolo di incidenza al bordo d’attacco e dell’angolo di deviazione al bordo 
d’uscita e triangoli delle velocità derivanti [3] 
 
2.2 Prestazioni delle pompe 
Ponendosi l’obiettivo di ricavare l’espressione della coppia fornita da una turbopompa si fa riferimento alla 
seguente Figura 2-4. Per convenienza si userà un sistema di coordinate cilindriche         nel quale le 
componenti di velocità radiale,tangenziale ed assiale della particella fluida saranno indicate rispettivamente 
con           . In base all’equazione del momento angolare per flussi stazionari attraverso un volume di 
controllo, la coppia che agisce su di esso deve essere proporzionale al rateo del flusso di massa moltiplicato 
per la variazione del momento angolare del fluido per unità di massa: 
                    
dove    è la somma delle coppie agenti sulle superfici interne ed esterne del tubo di flusso angolare. 
La somma di queste coppie incrementali può esprimersi in termini di integrali sulle aree di flusso di ingresso 
ed uscita, nella forma 
                 
  
            
  
 
dove     è la componente della velocità normale all’area   . Se il flusso è tale che la quantità     è una 
costante (il cosiddetto flusso a vortice libero) in corrispondenza di ciascuna area, oppure considerando una 
“media opportuna” possiamo integrare l’equazione ottenendo la coppia complessiva: 
                        
dove    è la densità del fluido di lavoro e   è la sua portata volumetrica ed il loro prodotto esprime la portata 
massica del fluido. 
 








Figura 2-4 Schema di una generica turbopompa con le componenti di velocità in coordinata cilindriche[8] 
 
La potenza fornita dalla macchina è esprimibile come il prodotto della coppia per la velocità di rotazione: 
                         
Al fine di caratterizzare le prestazioni di una pompa entrano in scena altri due parametri fondamentali ovvero 
la “pressione totale”, definita come: 
     
 
 
   
                                                                                                                                                                    
e la ”altezza cinetica totale” (total head), definita come: 
   
  
   
                                                                                                                                                                               
dove   è il modulo dell’accelerazione di gravità della terra. 
Se si ipotizza di lavorare nell’ipotesi di flusso isoentropico (ovvero assumendo che vi sia totale assenza di 
perdite nel passaggio del fluido all’interno della pompa e che questa sia in condizione adiabatiche), la 
potenza idraulica trasmessa al fluido è data da: 
      
   
  
                                                                                                                                               
Si definisce “efficienza idraulica”,    il rapporto tra la potenza idraulica ideale    e la potenza reale assorbita 
dal flusso,   in corrispondenza di un determinato    : 
   
  
 
                                                                                                                                                                                 
2.3 Parametri adimensionali e curve caratteristiche 
 
Le prestazioni di una pompa vengono generalmente caratterizzate in termini di parametri adimensionali, 
mediante i quali è possibile svincolare le prestazioni stesse dalle caratteristiche geometriche, dimensionali ed 
operative della macchina. 




    
                                                                                                                                                                            
in cui si è indicata con   l’area della sezione di passaggio del flusso. Il coefficiente di flusso può  riferirsi sia 
alle grandezze relative alla sezione d’ingresso che a quelle relative alla sezione d’uscita ovvero         ed 
         rispettivamente. 







Il salto di pressione subito dal fluido di lavoro viene invece adimensionalizzato fornendo così il “coefficiente 
di prevalenza”,  : 
  
   
       
                                                                                                                                                                     
Infine dalla adimensionalizzazione della coppia fornita dalla turbomacchina si ottiene il “coefficiente di 
coppia”, generalmente indicato con  per le macchine centrifughe e con  per quelle assiali. Il coefficiente 
 è definito come segue: 
  
 
     
     
                                                                                                                                                                
mentre il coefficiente  è così definito: 
  
 
       
                                                                                                                                                                       
Dove con   si indica il valore medio tra i raggi di estremità e quelli di radice della pala. 
Altro parametro adimensionale di grande importanza è il numero di Reynolds,   , che nelle turbomacchine è 
definito nel modo seguente: 
   
     
 
  
                                                                                                                                                                      
dove    è la viscosità cinematica del fluido di lavoro. 
Tramite le “curve caratteristiche” si può dare una descrizione grafica delle prestazioni di una pompa; 
In esse infatti sono tracciati a mezzo di grafici gli andamenti dei parametri adimensionali prima introdotti in 
funzione di Φ come è mostrato nella Figura seguente che riporta l’andamento dei coefficienti  ed  per la 
turbopompa di alta pressione del combustibile dello SSME. 
 
Figura 2-5 Curve caratteristiche della turbopompa di alta pressione del combustibile dello SSME [1]  
 
L’andamento delle curve mostrate in Figura 2.5 ha validità generale, almeno per le macchine centrifughe 
poiché per esse ci si aspetta sempre che la prevalenza sia decrescente col coefficiente di flusso , mentre il 
rendimento avrà un massimo in corrispondenza di una certo valore Φ 







Si noti che all’aumentare del numero di Reynolds e superato una certo valore di soglia di questo  
 (ovvero             , le precedenti curve caratteristiche diventano praticamente indipendenti da tale 
parametro. Tale andamento ci dice che le caratteristiche delle turbopompe, quando si sia sviluppato un moto 
turbolento all’interno di esse, sono indipendenti dagli effetti viscosi. Pertanto due pompe godranno di 
similitudine fluidodinamica a patto che lavorino con gli stessi valori dei parametri Φ e  ,e che il valore del 
numero di Reynolds superi per entrambe la soglia critica di    . 
Tuttavia i parametri Φ e   risultano maggiormente utili in un secondo stadio della progettazione della 
turbomacchina quando ne siano già state definite la geometria interna e la velocità di rotazione. Invece i dati 
di cui si dispone preliminarmente sono in genere rappresentati dalla portata volumetrica   che verrà 
elaborata dalla macchina ed il salto di pressione totale     che si desidera impartire al fluido di lavoro;  
Per questo motivo si introduce un'altra coppia di parametri adimensionali la “velocità specifica”   ed il 
“raggio specifico” (oppure in modo equivalente il “diametro specifico”)    i quali consentono di 
disaccoppiare le incognite relative alla geometria e alla velocità di rotazione della pompa. Essi sono definiti 
mediante le seguenti relazioni: 










                                                                                                                                                                       
   
    








                                                                                                                                                                 
 
Esistono inoltre una semplice formula empirica che lega le ultime due quantità di seguito riportata: 
      
    
 
Mediante semplici passaggi algebrici si possono legare la velocità specifica ed il raggio specifico con   e 
 ottenendo le seguenti formule: 
   




                                                                                                                                                                          




    
                                                                                                                                                                          
 
Con altrettanta facilità si possono derivare le relazioni inverse che esprimono   e  in funzione di velocità 
specifica e raggio specifico, ottenendo: 
   
 
       
                                                                                                                                                                      




     
                                                                                                                                                                         
 
Combinando le precedenti equazioni si può ottenere la  relazione che esprime la potenza   elaborata da una 














                                                                                                                                                       







La precedente conferma la validità dei risultati che avevamo ricavato a mezzo dell’ analisi dimensionale 
(presentati nel paragrafo 1.1) i quali teorizzavano una proporzionalità di   dal cubo della velocità di 
rotazione ed dalla quinta potenza del raggio.  
 
Se supponiamo ora di prendere, per qualsiasi tipo di turbomacchina realizzabile, i valori di Φ e  per cui 
l’efficienza è massima è possibile realizzare un diagramma in cui è tracciata, al variare di velocità specifica e 
raggio specifico (ricavati da Φ e  tramite le relazioni precedentemente introdotte), la più alta efficienza 
ottenibile. 
Un esempio di questo tipo diagramma è fornito, nel caso specifico di macchine centrifughe, dalla figura 
seguente in cui è realizzato anche un confronto tra i valori teorici calcolati e quelli misurati 
sperimentalmente; è inoltre messa in evidenza la dipendenza del rendimento dall’angolo    (angolo formato, 
all’uscita della girante, dalle pale con la direzione radiale). Un diagramma analogo, relativo però al caso di 
pompe assiali, è dato in Figura 2.7. 
 
 
Figura 2-6 Rendimenti ottenibili per pompe centrifughe in funzione del raggio specifico e della velocità specifica 
[1]  








Figura 2-7 Rendimenti ottenibili per pompe assiali monostadio in funzione del raggio specifico e della velocità 
specifica [1]  
 
Dalle figure precedenti si comprende come a valori diversi della velocità specifica   ,corrispondano 
differenti tipi di macchine che siano in grado di ottenere il rendimento migliore . Pertanto a seconda della 
particolare applicazione e del valore della velocità specifica da essa richiesta, converrà modificare il disegno 
della turbopompa così da consentirgli di lavorare sempre alla massima efficienza possibile.  
Questi aspetti sono ben riassunti nelle seguente Figura dove si nota come per bassi valori di    ( compresi 
nell’intervallo tra 0.2 ed 1), sono le macchine centrifughe le più efficienti, mentre le macchine assiali sono 
indicate per valori più alti della velocità specifica        per i valori intermedi risultano preferibili le 
pompe a flusso misto. 
 
Figura 2-8 Intervalli di velocità specifiche per turbomacchine tipiche e tipiche geometria di pompa per differenti 
velocità di progetto[3] 
Ponendosi nell’ipotesi di lavorare sempre con il tipo di macchina “ottimale” suggerito dalla Figura, i 
rendimenti più alti si manifestano in corrispondenza dei valori di   , compresi tra           per i quali si 
riescono ad ottenere efficienze dell’ordine del    . 







A velocità specifiche più basse, come è ben evidenziato dalla Figura precedente , i passaggi all’interno della 
girante della pompa risultano essere molto più stretti e lunghi: ciò è conseguenza del fatto che le perdite 
dovute all’attrito diminuiscono il rendimento. Allo stesso modo anche per i valori più alti di  S i rendimenti 
subiscono forti diminuzioni : in questo caso infatti, come si evince dalla formula che definisce tale 
parametro,per ottenere un elevato valore del rendimento è necessario avere una bassa prevalenza della 
pompa ed un elevato valore del coefficiente di flusso. Ma avere bassa prevalenza significa che le perdite per 
attrito nella turbomacchina diventano una percentuale significativa della prevalenza stessa e questo è causa 
della riduzione del rendimento idraulico. 
Queste ultime considerazioni sono ben descritte per via grafica nella cosiddetta “linea di Cordier” riportata 
nella seguente Figura. 
 
 
Figura 2-9 Distribuzione delle turbomacchine ad efficienza ottima [2] 
 
2.4 La cavitazione nelle turbomacchine 
 
Come già evidenziato nel capitolo 1, la cavitazione è la formazione in seno ad una corrente liquida di cavità 
ripiene di bolle di vapore ed eventualmente di gas inizialmente disciolti nel liquido stesso mescolate a gocce 
di liquido. 
Nei paragrafi seguenti si esporranno in sintesi i principali aspetti di tale fenomeno concentrandosi in 
particolare sugli effetti deleteri che esso ha sulle prestazioni di una turbomacchina. 
 
2.4.1 Parametri usati per la caratterizzazione della cavitazione 
 
La complessità del fenomeno della cavitazione si comprende dal fatto che esso dà vita ad un flusso bifasico 
dove le due fasi liquido e vapore hanno un diverso comportamento termodinamico. Riferendosi ad un criterio 







di comune utilizzo nella pratica idraulica si può definire la cavitazione come la vaporizzazione di un liquido, 
nelle regioni in cui la pressione eguaglia la pressione di vapore del liquido stesso alla temperatura operativa 
considerata. In pratica, lo sviluppo delle bolle di gas o vapore è condizionato anche dalla presenza dei 
cosiddetti nuclei attorno ai quali si forma la bolla. Tali nuclei ,come già illustrato, sono delle microbolle 
gassose in sospensione, formate dall’aggregazione di poche molecole di gas. Ciò può avvenire in particolare 
in liquidi soprasaturi, ma anche in liquidi sottosaturi, contenenti impurità solide, sulla superficie delle quali si 
adsorbe una certa quantità di gas, o sostanze organiche disciolte, che, come le sostanze tensioattive, possono 
stabilizzare microscopiche bolle.  
Detta    la pressione statica all’ingresso della turbomacchina, il primo coefficiente che viene introdotto è il 
“coefficiente di pressione”    così definito: 
   
    
 
         
 
                                                                                                                                                              
Una importante osservazione da fare è che per flussi incomprimibili delimitati da pareti rigide, il coefficiente 
di pressione è funzione solo della geometria e del numero di Reynolds e questo implica che ad una eventuale 
variazione della pressione    corrisponderà semplicemente una uguale variazione di tutte le altre pressioni 
all’interno della pompa, senza che il    ne risulti modificato. 
Un primo criterio per individuare la potenziale regione in cui si svilupperà cavitazione nella pompa è quello 
di individuare la regione nella quale la pressione   sarà sempre minima; a tale regione corrisponderà il 
seguente valore del coefficiente di pressione : 
      
       
 
         
 
                                                                                                                                                       
Una volta ottenuto il      , la pressione di ingresso a cui corrisponde l’innesco della cavitazione,   
 , può 
essere valutata in prima approssimazione imponendo        , che risolvendo la precedente espressione 
corrisponde al seguente valore: 
  
     
 
 
             
                                                                                                                                         
Nel caso in cui siano già state assegnate la geometria della macchina, la temperatura di lavoro e la densità del 
fluido di lavoro,   
  dipenderà solamente da  e da    . 
Possiamo introdurre ora un altro parametro adimensionale di fondamentale importanza nello studio delle 
prestazioni delle turbomacchine ovvero il “numero di cavitazione”   chiamato anche “numero di Eulero”, 
definito nel seguente modo: 
  
     
 
         
 
                                                                                                                                                                
Ricaviamo allora il valore del   in corrispondenza del quale può verificarsi l’innesco della cavitazione : 
   
  
    
 
         
 
                                                                                                                                                  
Un altro fattore comunemente impiegato nella caratterizzazione delle turbomacchine è il “numero di 
cavitazione di Thoma”, definito nel seguente modo: 
   
      
       
                                                                                                                                                               
Questo fattore può essere espresso in funzione del numero di Eulero  , nel maniera seguente: 







   
   
 
                                                                                                                                                                    
Altra grandezza adimensionale è la “velocità specifica di aspirazione”,     la quale descrive le 
caratteristiche di aspirazione di una pompa e ne definisce un intervallo di condizioni di funzionamento in 
sicurezza. La sua definizione è molto simile a quella della velocità specifica  S , ovvero: 
    
   
 





                                                                                                                                                           
La velocità specifica di aspirazione è concettualmente simile al numero di cavitazione  ; entrambi questi 
parametri infatti, rappresentano un modo per adimensionalizzare il valore della pressione all’ingresso della 
pompa. Anche per quest’ultimo parametro quindi, esisterà un valore caratteristico      in corrispondenza del 
quale avviene l’innesco della cavitazione. 
Infine vengono presentati di seguito altri due parametri che ricorreranno spesso nei successivi paragrafi 
ovvero il NPSP (Net Positive Suction Pressure) ed il NPSH (Net Positive Suction Head),così definiti: 
                                                                                                                                                                          
 
     
      
   
                                                                                                                                                              
 
2.4.2 Innesco della cavitazione 
 
Il criterio prima introdotto , secondo cui si ha l’innesco della cavitazione laddove si verifichi nel flusso la 
condizione        , è in realtà contraddetto dalla pratica sperimentale per una seri di motivi che si 
cercherà ora di analizzare. 
Innanzitutto è importante osservare che in un liquido in cui la pressione sia scesa al di sotto della sua 
pressione vapore    , non è detto che si formi vapore. Questo ,come già ricordato nel capitolo 1, corrisponde 
alla capacità dei liquidi particolarmente puri e privi di contaminati di resistere a pressioni anche di molte 
atmosfere inferiori alla    senza osservare nucleazione di bolle. 
Nei fluidi di comune utilizzo nelle applicazioni ingegneristiche ciò non accade perché le bolle di vapore 
crescono a partire dai siti di nucleazione che si trovano sia sulle superfici di contenimento che su quelle delle 
particelle in sospensione;per esempio una generica microbolla sferica di raggio   , contenente solo vapore, 
sarà in equilibrio quando la pressione del liquido assume il valore 
      
  
   
                                                                                                                                                                      
dove   è la tensione superficiale del liquido. La tensione critica della microbolla sarà        quindi se la 
pressione del liquido supera il valore indicato nella formula precedente la bolla tenderà a ridursi in 
dimensioni mentre per pressioni più basse di tale valore la bolla tenderà a crescere. 
E’ evidente che l’innesco della cavitazione sarà influenzato in modo determinante dalla concentrazione e 
dalla tipologia dei nuclei presenti nel fluido di lavoro; ciò è ben chiarito da un’analisi della successiva Figura 
2-10. 









Figura 2-10 Funzioni del numero di distribuzione dei nuclei misurati in circuiti ad acqua e negli oceani[3]  
 
In tale figura è rappresentato il risultato del monitoraggio sul numero e sulle dimensioni dei nuclei di 
cavitazione che è un presupposto necessario ad una corretta interpretazione dei dati ottenuti da una campagna 
sperimentale. Queste informazioni sono presentate in termini di una “funzione di distribuzione”      , 
definita come il numero di nuclei per unità di volume aventi raggio compreso tra      e       . 
Tra le varie tecniche utilizzate nel realizzare queste misurazioni quella mostratasi più affidabile è stata forse 
quella dell’olografia per creare un immagine fotografica tridimensionale ingrandita di un volume di liquido 
campione che può essere poi esaminata riguardo al contenuto dei nuclei. 
Si noti inoltre che è la stessa cavitazione a essere fonte di possibili nuclei di innesco nei circuiti chiusi. 
Questo è dovuto al fatto che nelle zone di bassa pressione l’aria dissolta nel liquido tenderà ad fuoriuscire 
dalla soluzione con esso e fornirà una pressione parziale di aria al contenuto di ciascuna bolla di cavitazione 
macroscopica. Quando poi il flusso trasporta le bolle in una regione a più alta pressione, rimarranno delle 
piccole bolle d’aria che si dissolvono, se lo fanno, molto più lentamente di quelle di vapore. Tale fenomeno 
creò gravi problemi nelle prime gallerie ad acqua che finivano con l’essere intasate da bolle d’aria prodotte 
dalla cavitazione dopo pochi minuti di funzionamento. La soluzione a questo problema può essere quella di 
allungare il condotto di scarico cosicché l’acqua rimanga ad alta pressione per un tempo sufficiente a 
dissolvere la maggior parte dei nuclei prodotti dalla cavitazione. Questo condotto di ritorno prende il nome di 
“riassorbitore”. L’impianto può essere inoltre fornito di un “deareatore”,per ridurre il contenuto d’aria 
dell’acqua ad un livello tra il    ed il     del livello di saturazione a pressione atmosferica. 







Ci sono comunque almeno altri due fattori che influenzano sensibilmente il    e sono il “tempo di residenza” 
(vale a dire il tempo necessario ai nuclei di cavitazione per attraversare una zona di bassa pressione) ed il 
livello di turbolenza del flusso. 
L’effetto dovuto al tempo di residenza compare perché le bolle devono rimanere nella zona di bassa 
pressione (inferiore cioè al valore critico) per un intervallo di tempo sufficiente a farle diventare di 
dimensioni osservabili : tale tempo dipende dalle dimensioni della pompa, dalla velocità del flusso, dalla 
temperatura e dalla tensione applicata. 
Essendo infine il flusso originato da una pompa esso risulta naturalmente turbolento e quindi non stazionario: 
questo può essere causa del fatto che la cavitazione si inneschi a valori più bassi di quelli previsti 
teoricamente. La generazione di vortici è intimamente connessa con la turbolenza e questo altera 
significativamente il campo di pressione del flusso, poiché in corrispondenza del cuore di tali vortici la 
pressione può essere così bassa da innescare la cavitazione anche se la pressione media nel circostante flusso 
è maggiore della pressione di vapore. 
 
2.4.3 Prestazioni delle pompe in regime cavitante 
 
Le prestazioni di una pompa in condizioni cavitanti, non sono più rappresentate in piani     bensì esse 
vengono presentate tramite curve che, assegnato un valore del coefficiente di flusso  descrivono 
l’andamento del coefficiente di prevalenza   al variare del numero di cavitazione  . Un esempio di tale tipo 
di curva, per il caso specifico di una pompa centrifuga, è mostrato nella seguente Figura 2-11. 
In Figura sono evidenziati tre valori del parametro  significativi poiché descrivono altrettanti “gradi” del 
fenomeno della cavitazione che si susseguono mano a mano che la pressione di ingresso diminuisce. Essi 
vengono di seguito brevemente descritti: 
 il “numero di cavitazione di innesco”,   : per quanto detto ai paragrafi precedenti,è il valore del   in 
corrispondenza del quale vi è il primo apparire della cavitazione; tuttavia il suo raggiungimento non 
coincide ancora con una variazione significativa delle prestazioni della macchina . Esso è 
solitamente individuato dal tipico rumore scoppiettante che lo accompagna 
 il “numero di cavitazione critico”,    è solitamente presentato come quel valore di   in 
corrispondenza del quale il coefficiente di prevalenza subisce una certa diminuzione rispetto al suo 
valore in condizioni non cavitanti. Un valore di riduzione critico della prevalenza è assunto pari al 
          . 
 il “numero di cavitazione di breakdown”,   , che è il valore di   in corrispondenza del quale si 
osserva una drammatica caduta delle prestazioni della pompa. 








Figura 2-11 Caratteristica delle prestazioni di una pompa centrifuga in regime cavitante [3]  
 
A questo punto è di rilievo ricordare alcune differenze sostanziali tra il funzionamento delle pompe 
centrifughe e di quelle assiali. Queste ultime infatti, pur presentando in alcuni casi rendimenti più elevati 
rispetto a quelle centrifughe,sviluppano a differenza di esse tutto l’aumento della pressione totale nel fluido a 
mezzo della sola forza di portanza delle pale e sono quindi più sensibili a fenomeni quali la separazione del 
flusso e lo stallo con conseguenti perdite in termini di prestazioni. 
La Figura seguente presenta una tipica curva caratteristica di una pompa assiale. In essa è ben evidenziato il 
caratteristico “avvallamento”, nella regione compresa tra valori di  compresi tra 0.08 e 0.12 il quale è 
riconducibile proprio al fenomeno della separazione del flusso. 
 
2-12 Curve caratteristiche di una pompa assiale [3] 
 
Le prestazioni di una turbomacchina assiale in regime cavitante sono invece illustrate nella seguente Figura. 
Si noti come per bassi valori del coefficiente di flusso la prevalenza della pompa subisca un significativo 







aumento immediatamente prima del raggiungimento del breakdown. Tale incremento nelle prestazioni può 
essere ricondotto all’estendersi della cavitazione che di contro modificherebbe la geometria della pompa 
vista dal flusso. 
   
Figura 2-13 Prestazioni di una pompa assiale in regime cavitante [3]  
 
2.4.4 Fondamenti di dinamica delle bolle 
 
Per lo studio della cavitazione sono 2 i modelli maggiormente usati in letteratura. Il primo è il “modello della 
bolla sferica” che trova il suo fondamento teorico nell’ equazione di Rayleigh-Plesset. Questo modello è 
adatto al caso di cavitazione bollosa nel quale i nuclei crescono fino a dimensioni macroscopiche quando 
sono trasportati in una regione di bassa pressione. Il secondo è la “teoria della linea di corrente libera”, che 
è più adatto a modellare flussi composti da cavità attaccate o scie contenti vapore. 
In pratica tutti i modelli della bolla sferica sono basati su versioni più o meno semplificate dell’equazione 
di Rayleigh-Plesset, la quale è una equazione differenziale non lineare che mette in relazione il raggio della 
bolla,     con la pressione del liquido lontano dalla bolla,      ; per un fluido newtoniano incomprimibile, 
tale equazione si scrive 
           
  
  
   
















    
                                                                                              
 
in cui       è la pressione all’interno della bolla. 
La pressione       può essere considerata nota se assumiamo l’ipotesi che la bolla non perturbi i campi di 
pressione e di velocità del flusso. Per valutare       si assume spesso che la bolla contenga sia vapore che 
gas non condensabile; supponendo inoltre che quest’ultimo sia assimilabile ad un gas perfetto, si può 
scrivere: 
               
       
    
                                                                                                                                        
 
Dove con    si indica la massa di gas non condensabile contenuta nella bolla,    è la costante dei gas, e    
è la temperatura all’interno della bolla. 
Nella precedente equazione il termine         è di difficile valutazione per cui in genere è preferibile 
riferirsi alla temperatura del liquido lontano dalla bolla   . Otteniamo così 







                                                                                                                                                                    
in cui il termine   è valutabile tramite l’equazione di Clausius-Clapeyron con la seguente: 
  
   
    
                                                                                                                                                               
essendo    la densità del vapore ed   il calore latente di vaporizzazione.  
Infine il termine       può essere valutato facendo ricorso all’equazione di diffusione del calore ed a quella 
di bilancio dell’energia. Al termine del calcolo, per il quale si rimanda a Brennen [3], la precedente 
equazione diventa: 
       
  
  
                                                                                                                                                                  
in cui 
      
  
   
            
                                                                                                                                                    
 
dove     è il calore specifico del liquido ed    è la diffusività termica del liquido così definita: 
   
  
      
                                                                                                                                                                          
 
essendo    la conducibilità termica del liquido. 
Supponiamo ora di essere in assenza di effetti termici                ipotesi plausibile nel caso in cui 
il fluido si trovi alle basse temperature: in tale evenienza la cavitazione è dominata dagli effetti inerziali ed 
una tipica soluzione dell’equazione di Rayleigh-Plesset è presentata nella seguente Figura. 
 
 
Figura 2-14 Classica soluzione in termini di R(t) dell’equazione di Rayleigh-Plesset per una bolla sferica 
originata da un nucleo di raggio   . [3] 
 
In tale figura è rappresentato un nucleo che entra in una regione di bassa pressione ad un tempo 
adimensionale 0 in cui la bolla cresce ed è poi riportata alla pressione iniziale ad un tempo adimensionale di 
500 dove la bolla collassa. La regione di bassa pressione è sinusoidale e simmetrica intorno ad un tempo 
adimensionale di circa 250. 
Per quanto riguarda la crescita,nel caso di dinamica della bolla controllata da effetti inerziali, si può 
dimostrare che essa avviene con una dipendenza lineare di   dal tempo; il volume della bolla cresce pertanto 







linearmente con   . Se di contro si osserva che in un tipico processo di ebollizione il raggio cresce 
linearmente con     , si comprende come la crescita di una bolla per cavitazione, nel caso di effetti inerziali 
dominanti su quelli termici, sia un processo “esplosivo” di grande rapidità. 
Per quanto riguarda la fase di collasso, la Figura 2-14 mostra che essa avviene in modo catastrofico; al 
termine di questa fase la bolla raggiunge dimensioni molto più piccole rispetto al nucleo originale. Il collasso 
della bolla dà vita a forti sbalzi di pressione ed accelerazioni del liquido nei pressi dei componenti meccanici 
i quali causano rumore e danneggiamento. 
 
2.4.5 Influenza degli effetti termici 
 
All’aumentare della temperatura del fluido di lavoro c’è un notevole cambiamento dell’andamento delle 
prestazioni in regime cavitante. Questo è evidenziato da una sostanziale diminuzione del numero di 
cavitazione di breakdown,   Questo fenomeno è presentato chiaramente nella successiva figura, la quale 
mostra l’andamento della curva       di una pompa centrifuga al variare della temperatura. 
 
Figura 2-15 Prestazioni di una pompa centrifuga in regime cavitante,al variare della temperatura [3] 
 
Una spiegazione a tale fenomeno si ottiene considerando per semplicità una singola bolla che comincia a 
crescere una volta entrata in una regione di bassa pressione del liquido; la crescita della bolla è dovuta 
all’evaporazione di una parte del liquido che è presente all’interfaccia tra le due fasi. Se ci si trova a basse 
temperature la densità del vapore saturo del liquido è piccola e sono perciò di piccola entità sia la massa di 
liquido che evapora sia la quantità di calore necessaria per far avvenire tale cambiamento di fase. Essendo 
tale calore ceduto dal liquido per conduzione, la differenza di temperatura che si stabilisce tra liquido e 
vapore resta contenuta e la pressione di vapore non diminuisce in maniera apprezzabile. 
A temperature più alte la densità del vapore saturo è più alta e quindi il processo di cambiamento di fase 
coinvolge una maggiore quantità di liquido e con esso una più alta quantità di calore necessaria per far 
avvenire tale trasformazione, pertanto si verifica una sensibile diminuzione della temperatura e della 
pressione di vapore. A seguito della diminuzione locale di    la crescita della bolla viene ad essere inibita. 







Da un punto di vista analitico il termine dell’equazione di Rayleigh-Plesset responsabile degli effetti termici 
è  così come è stato definito prima. È possibile individuare un “tempo critico”    ,oltre il quale l’effetto 
termico diventa preponderante su quello inerziale ; questo significa che per      la crescita della bolla è 
dominata dagli effetti termici ed il raggio  , in analogia a quanto succede per l’ebollizione, aumenta 
proporzionalmente a     . Si può dimostrare (si veda Brennen [3]) che il tempo critico è espresso dalla 
seguente relazione: 
     
 
 
            
   
    
  
                                                                                                                          
 
Se a questo punto si indica con β il valore del prodotto      per il quale gli effetti termici diventano 
preponderanti su quelli inerziali (Brennen, in [3], suggerisce per βil valore       ), è possibile stimare un 
numero di cavitazione di breakdown “critico”,   uguale a: 
             
  
   
    
                                                                                                                                         
 
In assenza di effetti termici      ,    assume semplicemente il valore: 
                                                                                                                                                                              
per cui il rapporto tra i numeri di cavitazione critici con e senza effetti termici sarà dato da: 
  
     
                                                                                                                                                                   
 
dove si è definito: 
   
 
    
         
                                                                                                                                                      
 
L’andamento del rapporto         in funzione di  
 per pompe centrifughe ed assiali operanti con vari 
fluidi di lavoro è rappresentato nella seguente Figura 2-16. 












2.5 Curve caratteristiche di alcune turbomacchine 
In questo paragrafo verranno illustrate le curve sperimentali relative alle prestazioni di alcune turbomacchine 
di interesse pratico. Il primo gruppo di curve, tratte da Franz [4], è riferito alla girante centrifuga denominata 
“X”, provata nel laboratorio di cavitazione presso il California Institute of Technology; nella seguente Figura 
2-17 è presentato un disegno quotato di tale girante. 
 
2-17 Disegno quotato della girante “X” [4] 
NOTA: le dimensioni  
sono in pollici 











Figura 2-18 Curva caratteristica, in regime non cavitante, della girante “X” [4]  
 
 
Figura 2-19 Prestazioni in regime cavitante della girante “X” [4]  
 
I dati che seguono, tratti da Bhattacharyya [5], sono  relativi ad un tipico induttore assiale, denominato ”VII”, 
anch’esso provato presso il California Institute of Technology. Le caratteristiche geometriche di questo 












Diametro esterno delle pale 10.12 cm 
Rapporto RH /RT 0.4 
Numero di pale 3 
Corda della pala 15.42 cm 
Spessore della pala 0.15 cm (estremità) 
0.2 cm (radice) 
 
Tabella 4 Caratteristiche geometriche dell’induttore “VII” [5] 
 
Le prestazioni dell’induttore “VII”, in regime cavitante e non, sono illustrate nelle successive Figure 2-20 e 
2.21. 
 
Figura 2-20 Curva caratteristica, in regime non cavitante, dell’induttore “VII” [5] 








Figura 2-21 Prestazioni in regime cavitante dell’induttore “VII” [5] 
 
Rimanendo in tema di induttori assiali, la seguente Figura è riferita all’induttore della pompa 
dell’ossigeno liquido del motore Vulcain, montata sul lanciatore Ariane 5. La Figura illustra la curva delle 
prestazioni per due differenti valori della velocità di rotazione (5000 rpm e 10000 rpm) : è evidente una 
buona sovrapposizione delle 2 curve e ciò non sorprende essendo esse relative a parametri adimensionali. 
 
Figura 2-22 Curva caratteristica dell’induttore della pompa del LOX del motore Vulcain, per due diversi valori 
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3 IL CIRCUITO DI PROVA ED IL SISTEMA DI 
ACQUISIZIONE DATI 
 
In questo capitolo è presentata una descrizione dell’impianto di prova situato nel laboratorio di cavitazione di 
Alta. In esso è stata condotta la campagna sperimentale per la caratterizzazione degli induttori DAPROT3 e 
DAPAMITOR3 che verrà presentata nei capitoli seguenti. Si presenterà una descrizione dei componenti 
principali che costituiscono il circuito e le diverse modalità secondo cui esso può essere riconfigurato:la 
configurazione base CPTF (Cavitating Pump Test Facility), la CI
2
TF (Cavitation Induced Instabilities Test 
Facility) che è pensata per indagare le instabilità fluidodinamiche ed infine la CI
2
RTF (Cavitation Induced 
Instabilities and Rotordynamic Test Facility) la quale consente di realizzare misure di pressione e delle forze 
rotodinamiche. 
Infine verranno presentati il sistema di acquisizione dati con particolare attenzione ai trasduttori impiegati 
per la rilevazione dei dati stessi. 
 
3.1 La configurazione CPTF 
Il circuito sperimentale su cui sono state eseguite le prove è pensato per essere estremamente versatile e poco 
costoso ed inoltre utilizzando acqua come fluido di lavoro elimina i problemi che sono connessi all’uso di 
fluidi più pericolosi. La sua versione base è denominata CPTF (Cavitating Pump Test Facility) di cui nelle 
Figura seguente si riporta uno schema semplificato ed una foto della configurazione reale. 
 
Figura 3-1 Schema semplificato dell’impianto di prova nella configurazione CPTF 
 








Figura 3-2 Foto dell’impianto situato nel laboratorio di cavitazione presso Alta 
 
 
Nella Figura successiva è riportato inoltre il complessivo del circuito a cui seguirà nei paragrafi seguenti una 
sintetica descrizione dei suoi componenti principali. 
 































































































































































Figura 3-3 Complessivo dell’impianto [3] 
3.1.1 Elementi del circuito 
 
Il serbatoio principale 
Il serbatoio (B) è realizzato in acciaio inossidabile ed ha una capacità di     litri. Al suo interno è contenuta 
una membrana elastica che ha la funzione di una “camera d’aria” (CA), la quale è opportunamente 
dimensionata al fine di contenere, naturalmente entro limiti accettabili, le oscillazioni di volume che possono 







generarsi durante il funzionamento del circuito. Questa camera d’aria (bladder)è collegata ad un sistema di 
pressurizzazione-depressurizzazione: regolando la pressione al suo interno si più controllare la pressione 
dell’acqua nel serbatoio e di conseguenza quella all’ingresso della pompa. La camera d’aria è realizzata 
mediante l’utilizzo della membrana estraibile di un vaso di espansione e resiste a pressioni da 
         atmosfere fino ad una temperatura di 100° C.  Il serbatoio è dotato sia di un termometro e di un 
manometro per consentire la misurazione delle temperature e pressioni al suo interno che di una valvola di 
sicurezza regolata sulla pressione di   atmosfere. 
 
Al serbatoio, mostrato nelle Figure seguenti,sono demandate le seguenti funzioni: 
fare da serbatoio p i cip le pe  l’ cqu  ci col   e  ll’i  e  o  el ci cui o  
assorbire le fluttuazioni volumetriche del fluido di lavoro causate dalle auto-oscillazioni del sistema 
i   egime c vi    e e    lle v  i zio i  i  e si à  ell’ cqu  i  o  e   lle v  i zio i  i  emperatura; 
co   oll  e l  p essio e  ell’ cqu   el se b  oio e  i co segue z  quell   ll’i g esso  ell  pomp   
co se  i e u   empo  i pe m  e z   ell’ cqu   l suo i  e  o sufficie  e  ffi ché le bolle  i m ggio i 
dimensioni possano risalire al pelo libero  ell’ cqu    mezzo  elle spi     i   chime e e  im  e e 
i    ppol  e i  co  ispo  e z   ell  su  sommi à cosicché esse  o     ivi o    i   s  e l’i g esso 
del condotto 
regolare a mezzo di opportuni dispositivi (resistenze elettriche e scambiatori di calore), la 
 empe   u    el flui o  i l vo o  pe   isc l   e o   ff e    e l’ cqu   el ci cui o se è  ecess  io 
eseguire prove a temperature diverse da quella ambiente). 
 
 
Figura 3-4 Vista dall’esterno e di uno spaccato del serbatoio(prime due sulla sinistra) e fotografia del serbatoio 
del circuito vincolato sulla pedana vibrante (sulla destra)[3] 
 
La pedana vibrante 
 Questa macchina, prodotta dalla Movind, realizza un moto vibratorio verticale tramite una coppia di 
motovibratori controrotanti. La struttura che viene fatta vibrare deve essere fissata al piano della macchina 
tramite fori filettati predisposti. Regolando le masse eccentriche interne ai motovibratori si può ottenere una 







variazione dell’ampiezza del movimento. Imponendo una regolazione delle masse al      (eccentricità 
massima) si ottiene una oscillazione con ampiezza di     sostenibile nell’intervallo di frequenze tra 
          (intervallo di frequenze in cui si indagano le instabilità POGO). Invece con una regolazione delle 
masse al     si ottiene una oscillazione con ampiezza di       sostenibile tra          . Il sistema 
presenta isteresi: diminuendo i giri perde il sincronismo ad un regime inferiore a quello in cui si ripristina il 
sincronismo, aumentando la frequenza. 
Nella seguente Tabella sono elencate le caratteristiche tecniche e di funzionamento della macchina. 
 
Carico utile massimo 500 Kg 
Intervallo di funzionamento 
- da 10 a 30 Hz con ampiezza di 1mm 
- da 30 a 50 Hz con ampiezza di 0,5 m 
 
Sospensioni elastiche 
n°4 supporti ROSTA AB-D 27  
(sistemi metallici con inserti in gomma) 
Tipo di motorizzazione 
n°2 motovibratori  
(modello ITALVIBRAS MVSI3/2100) 
Potenza massima motovibratori 2200 W (x2) 
Tipo di alimentazione trifase 400V a 50 Hz 
Quadro elettrico con inverter           
(per controllo dei 2 motovibratori) 
- sezionatore blocco porta con 
maniglia 
- protezione inverter e circuiti 
ausiliari tramite fusibili 
- inverter da 5,5 Kw per comandare 
contemporaneamente i due motori 
- protezione magnetotermica a valle 
dell’inverter per protezione 
individuale di ogni motore 
- teleruttore per sgancio di 
emergenza inverter 
- circuiti ausiliari 24 V 
- ventola di raffreddamento  
- pulsanti di 
start/stop/emergenza/pulsante 
luminoso di ripristino ausiliari 
- lampada presenza 24V, lampada di 
segnalazione di intervento termico 
 
Tabella 5 Princiapali caratteristiche tecniche e di funzionamento della pedana vibrante 
 
Nelle seguenti Figure sono mostrate immagini e foto della pedana vibrante ed in particolare degli eccentrici. 
Nella tabella successiva sono riassunte inoltre le prove effettuate per la calibrazione. 
 








Figura 3-5 Foto della pedana vibrante (destra) ed immagine del suo modello Cad (sinistra) 
 
 
Figura 3-6 Fotografie delle masse eccentriche in diverse posizioni di regolazione 
 
Prove effettuate per la calibrazione della pedana vibrante 
Ampiezza oscillazioni  130 Pa  44000 Pa  Eccentricità masse rotanti  
Frequenze  5 Hz  40 Hz  Inverter  
Tabella 6 Intervalli di ampiezza delle oscillazioni e delle frequenze indagati durante la calibrazione della pedana 
vibrante 
 
Supporti e colonne di cemento 
Sono elementi in cemento che inglobano i due tubi di acciaio ai lati del serbatoio. Essi sono stati aggiunti nel 
corso della sperimentazione, quando si è osservato che le intense vibrazioni del circuito impedivano una 
buona rilevazione dei segnali di pressione e che a questo scopo non giovavano nemmeno l’aggiunta di 
ulteriori supporti per vincolare più rigidamente i condotti alla trave di supporto. Essi quindi hanno 
l’importante compito di impedire movimenti dei tubi connessi al serbatoio ed in particolare dei condotti sul 
lato di aspirazione che hanno mostrato movimenti significativi a seguito delle oscillazioni verticali del 














Figura 3-7 Colonne in cemento per lo smorzamento delle vibrazioni sulle linee di mandata (plinto D) e di 
aspirazione (plinto S) 
 
Dispositivi per la variazione della temperatura 
Il raffreddamento dell’acqua nel circuito viene operato a mezzo di uno scambiatore a fasce tubiere in acciaio 
inossidabile, all’interno del quale circola acqua a temperatura ambiente oppure raffreddata mediante un 
impianto di refrigerazione (chiller).  Il riscaldamento dell’acqua avviene per mezzo di due resistenze 
elettriche rivestite in acciaio inossidabile, ciascuna di potenza     , e collegate ad un termostato che 
permette la regolazione della temperatura 
 
Anodo sacrificale 
E’ un elemento che ha il compito di prevenire i possibili danni derivanti dalla corrosione facendo sì che 
questa si concentri prevalentemente su di esso. Il materiale utilizzato nella sua realizzazione è il magnesio. 
 
I circuiti di travaso e di pressurizzazione-depressurizzazione 
Il serbatoio è collegato a due circuiti ausiliari, quello di travaso e quello di pressurizzazione e 
depressurizzazione, il cui schema è fornito nella seguente Figura. 
 








Figura 3-8 Schema dei circuiti di travaso e di pressurizzazione/depressurizzazione 
 
Il circuito di travaso mette in comunicazione il serbatoio con un altro serbatoio “di scarico” del circuito, 
costituito da un contenitore in materiale plastico della capacità di      litri capace di ospitare tutta l’acqua 
contenuta nel circuito quando questo deve essere svuotato per poi essere smontato. Il flusso di carico e 
scarico tra i due serbatoi viene garantito da due elettropompe le quali possono fornire una portata di    litri 
al minuto ed una prevalenza di circa   atmosfere. 
Al sistema di pressurizzazione–depressurizzazione sono assegnati due compiti:  
co se  i e il  ipe u o svuo  me  o  ell  s cc   i g s che libe    si   ll’ cqu   ll’i  e  o  el 
serbatoio, si stabilisce sopra la sua superficie libera ;  
pressurizzare – depressurizzare il circuito rispettivamente immettendo o asportando aria dalla 
membrana di pressurizzazione.  
L  c p ci à  i  ssolve e   ques ’ul imo compi o è  i c uci le impo    z  pe ché ve g  g     i   l  
possibilità di un corretto svolgimento delle prove. Infatti per generare i valori di pressione desiderati 
 ll’i g esso  ell  pomp  p ov    si può gioc  e sull  m ggio e o mi o e  pe  u    ell  v lvol  che 
comu ic   ll’ele   opomp     qu le se b  oio  spi   e  Co  v lvol   u     pe    l’ele   opompa 
 spi     l se b  oio me   e qu   o vie e chius  si  spi     l se b  oio “ i sc  ico”  Pe     o 
v  i   o   le  pe  u   si bil  ci  l’ spi  zio e   lle  ue li ee  iusce  o così    o  e e e u   
andamento della pressione decrescente nel tempo in maniera pseudo-lineare da condizioni non 
c vi    i   c vi    i spi  e  ell’i  e v llo  i  u      ell’espe ime  o  
La pressurizzazione del circuito viene realizzata mediante una linea di aria compressa, mentre la 
 ep essu izz zio e vie e p   ic    me i   e l’u ilizzo di una pompa a vuoto capace di generare 
livelli  i vuo o  ell’o  i e   ll’i ci c      ) di quelli necessari per ottenere le pressioni minime 
 esi e   e  el ci cui o   ll’i ci c          ). La velocità di svuotamento della pompa 
                 non è mol o elev     m  ciò è comp  ibile co  il f   o che l’u ico volume  ’  i     
 spi   e è quello  ell  c me    ’  i  che è  el co c e o mol o piccolo  
 
Le tubazioni  
Il circuito è realizzato con tubi di diverse dimensioni. I tubi della linea aspirazione sono costituiti da tre 
tronchi in successione di dimensioni radiali interne rispettive di 164.3 mm, 144.4 mm ed infine una tratto 
tronco conico con dimensioni di ingresso ed uscita di 144.4 e 166 mm per una lunghezza complessiva di 







2090 mm. I tubi della linea di mandata hanno un diametro interno costante di 110.3 mm ed una lunghezza 
complessiva di 2850mm. 
Tutti le tubazioni hanno lo stesso spessore di 2 mm e sono realizzate in acciaio AISI 316 che possiede buone 
proprietà meccaniche (                   e               ), ed è poco suscettibile alle 
deformazioni termiche nell’intervallo di variazione della temperatura di interesse nella sperimentazione 
effettuata           . Esso possiede inoltre buona resistenza alla corrosione 
 
 
I raddrizzatori di flusso 
I raddrizzatori di flusso sono inseriti nel circuito allo scopo di abbattere la turbolenza di questo. Essi sono 
costituiti da un tratto di “honeycomb” a maglia esagonale in lega di alluminio lungo 50 mm il quale è fissato 
all’interno del tubo (mediante l’interposizione di uno strato di materiale protettivo in teflon) attraverso una 
flangia contigua in direzione assiale e mediante 4 pioli di 2 mm di diametro ciascuno, nella direzione radiale 
come mostrato nella seguente Figura 3-9. 
 
 
Figura 3-9 Schema del raddrizzatore di flusso con le principali tolleranze [2] 
 
Il meccanismo di generazione della turbolenza è riassunto nella seguente Figura. Il flusso nell’attraversare il 
raccordo a     è sottoposto ad una forza centrifuga che causa in esso una stratificazione dei campi di 
pressione e velocità ovvero una riduzione della velocità del flusso nella parte esterna del gomito,con 
conseguente aumento di pressione e ,di contro ,un’ aumento della sua velocità nella parte interna seguito in 
questa zona da una diminuzione della pressione . La differenza di pressione che viene a stabilirsi modifica il 





ø 110.3 mm 








Figura 3-10 Rappresentazione semplificata del meccanismo di generazione della turbolenza nelle curve a gomito 
presenti del circuito. (Cervone) 
 
I compensatori elastici 
I compensatori elastici in gomma hanno lo scopo di sopperire, mediante la loro deformabilità ,ad eventuali 
disallineamenti assiali, radiali o angolari tra i tubi, dovuti a errori di fabbricazione e/o di montaggio e di 
fornire così un buon isolamento sia dalle vibrazioni, che da eventuali arresti improvvisi della pompa o 
brusche chiusure della valvola regolatrice del flusso (colpi di ariete). Essi di fatto divengono nodi di 
separazione dinamica tra i tubi del condotto di aspirazione ed il resto dell’impianto. Il compensatore elastico 
posto sulla linea di aspirazione ha inoltre il fondamentale compito di permettere lo smontaggio del sistema; 
infatti comprimendolo tramite morse a vite consente l’arretramento dell’intera linea di aspirazione dalla 




Figura 3-11 Il compensatore Dilatoflex K 
 




Flussimetro Mandata Aspirazione 







Diametro nominale 4” 6” 
Lunghezza totale a riposo (Lf) 130 mm 130 mm 
Pressione massima di esercizio 16 bar 16 bar 
Compressione assiale max. 
ammissibile (LC) 
105 mm 110 mm 
Estensione assiale max. ammissibile 
(Le) 
140 mm 145 mm 
Deformazione radiale max. 
ammissibile (R) 
15 mm 15 mm 




Tabella 7 Principali caratteristiche del compensatore Dilatoflex K (3) 
 
I flussimetri 
Nel circuito sono inseriti due flussimetri elettromagnetici. Essi sono di tipo non intrusivo ed hanno lo scopo 
di misurare la portata del fluido nel condotto di aspirazione ed in quello di mandata così da monitorare 




Figura 3-12 Il flussimetro elettromagnetico 8705 dotato di trasmettitore integrale 8732 C, prodotto dalla Fisher-
Rosemount (modello da 6”). 
 
Tali flussimetri come è mostrato nelle seguenti figure inducono un campo elettromagnetico nella sezione del 
circuito su cui sono montati e, le molecole polari dell’acqua,passando attraverso di essa ne escono 
polarizzate. Questo di contro produce una certa differenza di potenziale (d.d.p.) ai capi degli elettrodi del 
flussimetro e quindi l’insorgere di un campo elettrico il cui modulo ,in accordo alla legge di Faraday indotta, 
è:        . 
dove   è il modulo del campo magnetico,   la distanza tra gli elettrodi (in questo caso il diametro del 
condotto) e   la differenza di potenziale tra gli elettrodi. La differenza di potenziale (d.d.p) è linearmente 
proporzionale alla velocità media del flusso e questa lo è a sua volta alla portata volumetrica a meno di una 
costante moltiplicativa (l’area della sezione di passaggio del flusso) che risulta quindi determinata. 









Figura 3-13 Campo elettromagnetico generato dal flussimetro e conseguente polarizzazione delle molecole 
d’acqua. 
 
Vengono presentate di seguito le principali caratteristiche dei flussimetri adoperati nel circuito: 
possibilità di misurare flussi con velocità comprese tra     e        con una precisione dello      
(cioè con un errore massimo di          , e di sopportare pressioni fino a    atmosfere, 
rivestimento interno in Tefzel (ETFE), un materiale con proprietà chimiche simili a quelle del 
teflon, in grado di sopportare temperature comprese tra i      e  i      ; 
elettrodi di misurazione in acciaio inossidabile AISI 316L; 
flange e blocco di contenimento esterno in acciaio al carbonio; 
trasmettitore modello        integrale con il flussimetro contenente elettronica di trasmissione ed 
acquisizione dati 
Possibilità di inversione dei poli magnetici a frequenze di         . 
 
L’ultima proprietà è di fondamentale importanza poiché, se non venisse imposta l’inversione dei poli 
magnetici, si andrebbe incontro ad una polarizzazione degli elettrodi, ovvero ad un deposito di carica 
elettrica su di essi che a lungo andare fornirebbe una misurazione del flusso scorretta. Ciò viene impedito 
quindi attraverso lo scambio dei poli magnetici ad una frequenza fissata dal costruttore e la conseguente 
inversione della direzione del campo elettrico.  
 
La “Silent Throttle Valve” 
Questo elemento esegue una trasformazione di laminazione sul flusso, trasformando l’energia di pressione in 
esso contenuta in energia interna in accordo al primo principio della termodinamica. 
 È di fondamentale importanza riuscire a regolare con precisione il salto di pressione fornito dalla valvola 
poiché esso corrisponde,eccettuate le perdite di carico lungo il circuito, a quello generato dalla pompa stessa. 
Tale regolazione è operata mediante una pompa oleodinamica a leva, capace di erogare verso la valvola,olio 
di alimentazione con pressioni fino a        . 
Il motivo principe per cui la “Silent throttle valve” viene preferita ad altre valvole è che essa realizza la 
trasformazione di laminazione senza innescare al suo interno fenomeni di cavitazione ed i conseguenti 
problemi di vibrazione, erosione della valvola ed in ultimo, ma non meno importante, la generazione di 
nuclei di cavitazione che saturerebbero in breve l’intero circuito. Di seguito è riportata una sezione della 












 1. Elementi troncoconici 
 2. Blocco elastomerico 
 3. Alloggiamento cilindrico 
 4. Pistone idraulico 
 5. Tappo 
 7. Stelo pistone 
 8. piastra forata 









La valvola è costituita da un alloggiamento intermedio cilindrico (3), alle cui estremità sono fissati due 
elementi tronco-conici (1) che costituiscono l’ interfaccia con il resto del circuito. Questi tre elementi sono 
realizzati in acciaio inossidabile. 
All’interno dell’alloggiamento è inserito un blocco deformabile elastomerico (2), incollato a due piastre 
rigide perforate, (8) e (9). Nel blocco elastomerico , avente lunghezza di 8” e diametro di 6”, sono realizzati 
200 fori longitudinali, e lo stesso numero di fori è presente sulle due piastre rigide. Sulla piastra (8) agisce la 
stelo del pistone (7), collegato al pistone idraulico (4), il quale è governato da un fluido in pressione 
introdotto nelle due camere delimitate dal pistone stesso, attraverso i due fori visibili in figura.  
La costruzione è completata dal tappo (5), che garantisce la chiusura della camera del pistone, e da un 
elemento divergente, che permette di indirizzare il flusso nei passaggi ricavati ai lati di tale camera. 
Il pistone muovendosi consente la compressione e l’elongazione del blocco elastomerico (2), variando per 
effetto della dilatazione laterale, il diametro dei fori in esso presenti e fornendo una resistenza ulteriore al 
passaggio del flusso; in tal modo la caduta di pressione, che è dovuta principalmente ad effetti viscosi è 
“diluita ” secondo tutta l’estensione del foro : per questo motivo il funzionamento della valvola è molto 
silenzioso, e ciò giustifica il nome assegnatole.  
 
 Il motore principale 
Il motore principale è il MOOG modello FASF3V8029, di tipo “brushless” (senza commutatori) a sei poli, 
magnete in terre rare, potenza massima di       e coppia massima di      . La velocità di 
rotazione ha un massimo di                 . Il motore può essere impostato secondo tre differenti 
modalità di controllo:  
 
 controllo di coppia  
 controllo di velocità  
 controllo di posizione. 
 
Figura 3-14 Sezione della Silent ThrottleValve 







Il controllo di coppia consente al motore di mantenere costante la coppia trasmess   ll’ lbe o mo o e 
co  u   p ecisio e  ell’o  i e  el      Il co   ollo  i veloci à co se  e il m   e ime  o  i u   
velocità del motore costante e tale modalità è quella di solito impiegata durante le prove per la 
caratterizzazione delle prestazioni in  egimi c vi    e e  o  c vi    e  L   olle   z  sull’e  o e i  
velocità è in questo caso, di       . Infine il controllo di posizione dà la possibilità di accoppiare il 
motore principale con un motore secondario il quale dà così vita al moto di whirl ed attraverso 
l’impos  zio e  el v lo e  el   ppo  o     tra le velocità dei due motori di caratterizzare il moto di 
whirl in ogni possibile condizione. 
Infine mediante un programma si può controllare la legge oraria seguita dal motore ed inoltre 
possono essere monitorate la sua posizione angolare, la sua velocità e la coppia istantanea da esso 
trasmessa. Nella seguente Figura3-15 è mos    o il mo o e mo    o  ell’impi nto. 
 
 
Figura 3-15 Il motore principale 
 
Il motore secondario 
Il motore secondario,di cui è riportato uno schema nella seguente Figura 3-16, è un modello FASF2V4030 di 
tipo brushless, dello stesso produttore del motore principale. Questo motore viene impiegato solo durante le 
prove rotodinamiche per generare un moto di “whirl” dell’asse di rotazione del rotore, con una velocità 
angolare  . Il motore secondario è collegato al motore principale con uno schema “master-slave”, mediante 
il quale è possibile mantenere tra di essi assegnati valori della posizione angolare relativa e del rapporto di 
whirl     , in un intervallo di valori variabile da      e   , con segno concorde o discorde in entrambi i 
versi di rotazione. Come per il motore principale, il controllore del motore secondario genera uscite digitali 
riguardo la posizione angolare, la velocità di rotazione e la coppia. 
Le altre caratteristiche di tale motore sono : 
  Velocità di rotazione massima di          
  Potenza massima di         
  Coppia massima di      
 
 








Figura 3-16 Disposizione relativa del motore secondario e di quello principale 
 
Il giunto omocinetico 
Il giunto che collega l’albero del motore principale a quello della pompa è un giunto omocinetico modello 
Roba®-D 911.400, il cui compito principale è compensare eventuali disassamenti tra i due alberi per mezzo 
di lamine flessibili ma indeformabili a torsione. 
Le sue principali caratteristiche sono: 
elevata rigidezza torsionale per garantire la corrispondenza tra la lettura della posizione angolare 
sull’ lbe o  el mo o e e quell  sull’ lbe o  ell  pomp  
consentire piccoli disassamenti assiali oltre che radiali e angolari tra i due alberi 




Figura 3-17 Il giunto omocinetico congiungente l’ albero motore e l’albero della pompa 
 
La camera di prova 
Si tratta della parte dell’impianto in cui viene alloggiato il modello di pompa di cui si intende caratterizzare 
le prestazioni. Il progetto della camera di prova è stato effettuato in modo tale da consentirle una grande 
versatilità, cosicché eseguendo poche modifiche si possono installare al suo interno modelli anche molto 
diversi di turbopompe. 
Motore secondario Slip ring Motore PrincipaleRFTF








Figura 3-18 La camera di prova[4] 
 
La camera è composta da tre parti principali facilmente individuabili nella Figura seguente e che possono 
essere indicate come il condotto d’ingresso, il modello di prova ed il blocco di contenimento ed infine il 




Figura 3-19 Spaccato della camera di prova[4] 
 
Il condotto di ingresso  
E’ realizzato in plexiglass per garantire la trasparenza e quindi l’accesso ottico per visualizzare il flusso in 
ingresso al modello provato e per consentire l’eventuale realizzazione di fotografie e filmati digitali dei 
fenomeni cavitanti che si sviluppano su di esso. Esso ha inoltre la funzione di sede per l’induttore della 
pompa centrifuga , il quale può essere montato da solo o congiuntamente alla girante. Tale condotto era in 
precedenza costituito da due elementi in plexiglass concentrici, il più esterno dei quali era fisso mentre 







quello interno era sostituibile per adattare il condotto di ingresso alle dimensioni dell’induttore che si 
intendeva provare nella camera. Tra i due elementi in plexiglass rimaneva un interstizio, dello spessore di 1 
mm, che era riempito con una soluzione di NaI (idruro di sodio) o di olio minerale liquido con indice di 
rifrazione simile a quello del plexiglas per minimizzare i fenomeni di distorsione ottica all’interno del 
condotto. Attualmente il plexiglas esterno,non essendo necessario, non viene più utilizzato. 
 
Il modello di prova ed il blocco di contenimento 
Il blocco di contenimento è costituito essenzialmente da una carcassa cilindrica cava di alluminio solidale 
alla struttura di sostegno del circuito. La chiusura della camera è realizzata anteriormente e posteriormente 
mediante due coperchi. La camera di prova è stata progettata per dare la possibilità di provare ciascun 
modello di pompa in combinazione con differenti tipi di volute consentendo così di verificare quale di esse 
massimizzasse le prestazione della turbopompa di interesse. L’alloggiamento presenta dimensioni interne di 
500 mm di diametro e 281 mm di lunghezza assiale e consente di operare in condizioni di sicurezza fino ad 
una pressione massima di 11 bar. 
 
L’albero, i cuscinetti e le tenute 
Questi elementi sono quelli che presentano il maggior grado di criticità tra quelli presenti nella camera di 
prova poiché ad essi è assegnato il compito di trascinare in rotazione la pompa e l’induttore trasmettendo ad 
essi la coppia fornita dal motore. E’ importante notare che durante gli esperimenti fluttuanti (Pogo) qualsiasi 
movimento assiale dell’albero costituirebbe un grado di libertà aggiuntivo tra la girante ed il fluido di lavoro 
e questo è da evitare; pertanto il gruppo cinematico deve essere molto rigido in direzione assiale ma libero di 
ruotare. Per dare una stima dell’effetto dello spostamento assiale dell’albero si nota che per una tipica 
velocità del flusso assiale di           con una fluttuazione del flusso di massa del           si ha un 
errore del    se lo spostamento assiale dell’albero è di        . Pertanto, nel progetto della rigidezza dei 
cuscinetti, è consentito uno spostamento assiale massimo di        . Il gruppo cinematico è costituito da un 
cuscinetto anteriore a rulli cilindrici e posteriormente, da una coppia di cuscinetti obliqui a sfere montati in 
contrapposizione. Le tenute radiali utilizzate sono del tipo “tenute flangiate per moto rotante ed alternato”, 
costituite da un corpo flangiato in materiale plastico e da un elemento attivatore costituito da una molla in 
acciaio inossidabile. 
 
La struttura di supporto e le staffe di smontaggio 
Le tubazioni,descritte sopra, vengono posate su elementi colonna, costituiti da un tratto di tubo cilindrico 
saldato alle due estremità a piastre rettangolari. La piastra inferiore viene imbullonata alla struttura di 
supporto principale e permette una parziale regolazione dell’altezza dell’asse della tubazione mediante 
l’inserimento di opportuni spessori tra piastra e trave; sulla seconda piastra, ai lati della tubazione ,sono 
disposti due “binari” cilindrici che costituiscono il sistema di regolazione principale .Infatti variando la 
distanza tra di essi si può impostare in modo più preciso la posizione dell’asse del tubo. Quando ciò è 
avvenuto, la posizione dei due binari viene fissata stringendo l’apposito bullone di collegamento; il tubo 
viene infine ancorato alla piastra tramite una coppia di cavallotti, necessari per evitare movimenti del tubo a 
seguito delle intense vibrazioni che si svilupperanno in esso durante i fenomeni cavitanti.  
 









Figura 3-20 La struttura di supporto e regolazione della altezza tubi (sulla sinistra) e la staffa per lo smontaggio 
del circuito (a destra) [3] 
 
Le staffe riportate nella Figura precedente sulla destra, sono disposte in corrispondenza dei due tubi che si 
collegano al flussimetro del condotto di aspirazione e sono state realizzate per facilitare le operazioni di 
montaggio e smontaggio della camera di prova ad esempio nei casi in cui si voglia sostituire il modello di 
pompa da provare oppure per cambiare il tipo di plexiglas a seconda delle prove da realizzare. Infatti nel 
caso in cui si voglia creare una sufficiente quantità di spazio per consentire la facile apertura della camera di 
prova, è necessario agire sulla staffa posta a valle del flussimetro. Avvitando le quattro viti visibili in Figura 
sui quattro fori filettati della staffa , si esercita una pressione la quale permette di traslare indietro tutti i tubi 
della linea , sfruttando la flessibilità del compensatore in gomma a monte del condotto di aspirazione. 
Si ricorda inoltre che il ruolo della staffa a monte del flussimetro è insostituibile per un corretto montaggio 
del condotto di aspirazione. Essa infatti porta l’estremità del condotto a battuta sulla guarnizione dedicata ed 
assicura così la tenuta. 
 






Come prima accennato, l’impianto è stato progettato per garantire una elevata versatilità la quale si esprime 
nella possibilità di essere riconfigurato in modo semplice, attraverso la sostituzione degli elementi da provare 
nella camera di prova e le differenti interfacce che con essi si accompagnano. Di seguito si presenta la 
descrizione della configurazioni possibili. 
 CPTF (Cavitating Pump Test Facility): è la configurazione base dell’impianto usata per la 
caratterizzazione delle prestazioni di differenti pompe in regime cavitante e non, in condizioni di  
similitudine fluidodinamica e termica. Questa configurazione è composta da tutti gli elementi 
precedentemente descritti ad eccezione del motore secondario che in questa modalità non viene 
utilizzato. 
 CPRTF(Cavitating Pump Rotordynamic Test Facility): questa configurazione scaturisce 
immediatamente dalla precedente. Essa è stata progettata per la determinazione delle forze 
rotodinamiche su pompe centrifughe ed induttori in regime cavitante e non, in condizioni di 
similitudine fluidodinamica e termica. 







A differenza della CPTF la configurazione CPRTF prevede l’utilizzo di un motore secondario, il quale 
ruotando a velocità angolare   permette un moto di precessione circolare (whirl) dell’asse di rotazione della 
pompa con un valore del raggio della pompa regolabile. Tale moto di precessione simula gli eventuali moti 
eccentrici in cui può incorrere l’asse della pompa durante il suo funzionamento e le relative forze 
instabilizzanti che ne seguirebbero. 
Il motore principale e quello secondario sono collegati mediante un sistema di trasmissione del moto che 
permette di regolare e mantenere costante per la durata della prova il rapporto    , il quale potrà assumere 
valori maggiori, minori o uguali all’unità (whirl supersincrono, subsincrono o sincrono rispettivamente), sia 
positivi che negativi. Poiché i fenomeni di precessione dell’albero e della comparsa delle relative forze 
rotodinamiche destabilizzanti si verificano in modo non infrequente nella realtà tale tipo di studio trova piena 
giustificazione. La CPRTF si basa sull’applicazione del principio di sovrapposizione degli effetti una volta 
che le forze siano state rappresentate attraverso un integrale di Fourier, operazione sempre valida nel caso in 
cui si trattino oscillazioni di piccola ampiezza. Nella pratica sperimentale questo si traduce nell’imporre 
condizioni di whirl specificate dalle due coordinate eccentricità e rapporto di whirl     e nella misurazione 
delle forze tramite un dinamometro rotante in un sistema di riferimento solidale alla pompa. 
Nella figura seguente è riportato uno schema concettuale del sistema che genera l’eccentricità detto anche 
gruppo cinematico . Esso è formato da tre cilindri dei quali quello esterno è solidale al telaio, mentre i due 
interni possono essere resi solidali tra loro mediante un sistema dedicato per poi essere messi in rotazione dal 
motore secondario. I due cilindri a causa dell’eccentricità dei fori al loro interno impongono una eccentricità 




Figura 3-21 Schema concettuale del gruppo cinematico 
 
Nella figura seguente è inoltre presentato uno schema di funzionamento più accurato del gruppo cinematico. 
In esso sono rappresentati il motore principale (MP) ,il quale porta in rotazione con velocità angolare  , 
l’albero motore su cui è installata la pompa. Di contro il motore secondario (MS) porta in rotazione con 
velocità angolare   un altro albero, che mediante un sistema di trasmissione del moto, induce il moto di 
whirl dell’albero della pompa. L’albero motore primario, è posizionato in corrispondenza del foro di un 
elemento cilindrico, il quale a sua volta è disposto eccentricamente, con eccentricità pari a    , rispetto 
all’asse dell’involucro esterno, la cui superficie è invece solidale al telaio. L’albero motore primario può 
ruotare rispetto al cilindro, il quale, durante il moto, è invece solidale all’albero motore secondario per mezzo 
di un opportuno sistema di bloccaggio. Quando il sistema è fermo si può regolare l’eccentricità dell’albero 
motore primario, facendo ruotare il cilindro rispetto all’albero motore secondario e l’albero motore 







principale rispetto al cilindro, fino ad ottenere per l’asse dell’albero motore primario l’eccentricità voluta, 
compresa tra   e    (eccentricità massima di    ). L’errore angolare massimo consentito è di   . Pertanto 
l’eccentricità si ottiene in seguito alla composizione vettoriale di due spostamenti    e     coincidenti con i 
valori dei disassamenti dei fori dei cilindri interni rispetto all’asse di quello esterno, come mostrato nelle due 
figure in basso. E’ importante sottolineare che per consentire all’albero motore primario di sopportare i 









    motori
 
Figura 3-22 Schema di funzionamento della configurazione CPRTF ([2]) 
 
     
Figura 3-23 Composizione vettoriale delle eccentricità 
 
L’elemento principale della CPRTF è la bilancia estensimetrica, chiamata anche dinamometro rotante, la 
quale consente la misurazione delle forze agenti sul rotore durante il funzionamento dell’impianto. Esso è 
costituito da due piastre circolari collegate da quattro barre a sezione quadrata. Le barre agiscono come 
elementi flessibili rispetto alle piastre, le quali a causa del loro spessore possono essere assunte avere 
rigidezza flessionale infinita rispetto alle prime e realizzano per esse un vincolo tipo incastro. La misura delle 
forze viene eseguita mediante estensimetri. Essi sono del tipo a semiconduttore ed in seguito alla 
applicazione dei carichi si deformano producendo così delle variazione della loro resistenza elettrica la quale 
mediante una apposita calibrazione consente di ricostruire la storia dei carichi applicati. Sono impiegati    














Figura 3-24 Dinamometro rotante e particolare di una barra con estensimetri[6] 
 
I fili provenienti dagli estensimetri sono fatti passare all’interno dell’albero motore primario che è cavo. Essi 
poi vengono collegati elettricamente con dei fili appartenenti ad un dispositivo a contatti striscianti (slip 
rings), il quale consente alla scheda di acquisizione di acquisire i segnali provenienti dal dinamometro. Tali 
dispositivo e la cavità interna all’albero motore primario sono mostrate nelle Figura seguente. 
 
 
Figura 3-25 Cavità dell'albero motore primario che ospita i fili provenienti dal dinamometro raggruppati in 
quatto cavi termo ristretti (sulla sinistra) ed i contatti striscianti o slip rings (sulla destra). 
 
La seguente immagine rappresenta uno spaccato della configurazione RFTF nella quale è ben visibile la 
posizione di montaggio del dinamometro rappresentato in colore arancione. 
 









Figura 3-26 La RFTF (Rotodinamics Force Test Facility) [5] 
 
Nella seguente Tabella si riportano le principali caratteristiche operazionali della CPRTF 
 
Velocità di rotazione massima dei 
motori 
Ωmax = 3000 rpm 
Massima potenza del motore 
ausiliario 
5 KW 
Massima coppia del motore 
ausiliario 
20 Nm 
Eccentricità variabile di whirl 0-2 mm 
Massa nominale sospesa 4 Kg 
Massimi carichi dei dinamometri:  
laterale 2400 N 
assiale 
15000N 
flettente 1400 N 
coppia 400 N 
Tabella 8 Tabella con le principali caratteristiche dell'impianto [2] 
 
 












TF (Cavitation Induced Instabilities Test Facility) costituisce una ulteriore modifica alla CPTF che è 
implementata per favorire la possibilità di studiare instabilità fluidodinamiche, in termini di oscillazioni di 
pressione causate dalla presenza di induttori cavitanti. 
La CI
2
TF, rispetto alla configurazione CPTF, presenta un albero modificato da un attacco conico così da 
essere compatibile con le interfacce della CPRTF ed inoltre presenta alcuni particolari per consentire una più 
agevole riconfigurazione alla versione rotodinamica. 
Nella CI
2
TF la posizione dell’induttore è posta a sbalzo rispetto al piano del coperchio anteriore, così da 
trovarsi in corrispondenza del tubo in plexiglas ,che diventa un nuovo punto di accesso ottico, su cui è 
previsto l’attacco per più prese di trasduttori di pressione differenziale (PCB) come mostrato nella seguente 
Figura. Questo dota la CI
2
TF della possibilità di eseguire misure di pressione dinamica sugli induttori.  
plexiglas
 
Figura 3-27 Schema della configurazione CI
2
TF con flange e portasensori  
 
Il plexiglas deve essere riprogettato in funzione della pompa o induttore da provare e questo per consentire il 
posizionamento dei trasduttori di pressione nei punti di maggior interesse per lo studio delle instabilità. 
Talvolta la versione CI
2
TF presenta un plexiglas senza fori di alloggiamento e ciò per facilitare, durante la 
caratterizzazione delle pompe in regime cavitante e non, la realizzazione di fotografie e/o filmati digitali per 
lo studio di tali fenomeni. Nella presente tesi sono stata analizzate le instabilità fluidodinamiche 
sull’induttore DAPROT3 e per far ciò è stata rimossa dalla camera di prova la pompa centrifuga. Infatti le 
perturbazioni generate dalla pompa centrifuga modificherebbero i fenomeni riguardanti solo l’induttore 
impedendone una corretta comprensione. La configurazione adottata per il DAPROT3 per le prove di analisi 
delle instabilità (che coincide con la configurazione CPTF) è presentata insieme agli elementi che la 
caratterizzano nella seguente Figura. In essa si mostra come il DAPROT3 è collegato ad un albero per mezzo 
di un attacco conico; l’induttore è tenuto in posizione grazie all’aiuto di un tirante, coperto dal naso 
dell’induttore e dalla voluta, la quale guida il flusso in uscita dalla pompa. L’albero di trasmissione del moto 
della pompa è esso stesso collegato per mezzo di un attacco conico ad un elemento il quale fa da ponte con il 
così detto finto dinamometro. 
 
 
















RTF (Cavitation Induced Instabilities and Rotordynamic Test Facility) consente la possibilità 
di effettuare lo studio contemporaneo delle instabilità fluidodinamiche, mediante l’utilizzo dei trasduttori di 
pressione PCB, e delle forze rotodinamiche agenti sull’induttore, mediante l’utilizzo del dinamometro 
rotante, fornendo così una maggiore capacità ricostruire le interdipendenze tra i complessi fenomeni 
instabilizzanti dovuti alla cavitazione e le forze che agiscono sull’induttore, corredando tali indagini anche 
con fotografie ed immagini. 
Nella seguente Tabella infine sono presentate le principali caratteristiche dell’impianto. 
 
 
Diametro dei tubi del condotto 
DN = 6” (condotto di 
aspirazione) 
DN = 4” (condotto di scarico) 
Dimensioni massime del modello di 
prova (basata sulle dimensioni della 
turbopompa dell’ossigeno liquido 
del motore Vulcain) 
RTi = 82 mm 
RT2 = 112 mm 
B2 = 30 mm 
Salto di pressione massimo della 
pompa 
pTmax = 10 atm 







Pressione massima all’ingresso della 
pompa 
p1max = 6 atm 
Pressione minima all’ingresso della 
pompa 
(pT1 – pV)min = 1000 Pa 
Portata volumetrica massima Qmax = 0.1 m
3
/sec 
Temperatura massima Tmax = 100C 
Velocità di rotazione massima dei 
motori 
Ωmax = 3000 rpm  (estendibile a 
6000 rpm per prove su induttori 
assiali) 
Ωmax = 3000 rpm 
Coppia e potenza del motore 
principale 
Pmax = 30 kW 
Tmax = 100 Nm 
Coppia e potenza del motore 
secondario 
P2max = 5 kW 
T2max = 20 Nm 
Eccentricità del moto di precessione  max = 2 mm 
Tabella 9 Tabella con le principali caratteristiche dell'impianto.([2]) 
 
I criteri di similitudine e l’inviluppo operativo del circuito 
I risultati ottenuti dalle sperimentazioni in circuiti di prova come quello in cui è stata realizzata questa tesi, 
presentano una validità che si estende oltre i campi di funzionamento adottati nelle prove fino a coprire le 
condizioni operative tipiche delle pompe di uso spaziale purché vengano rispettate le condizioni di 
similitudine geometrica e fluidodinamica tra modello di prova e pompa reale. Inoltre la possibilità che si 
manifesti cavitazione termica introduce un secondo importante criterio di similarità da rispettare, soprattutto 
nel caso in cui le pompe reali lavorino con fluidi criogenici: quello di similarità termica. 
 
I criteri di similitudine 
Quando non è presente cavitazione, la condizione per avere una buona corrispondenza fra i dati reali e quelli 
ottenuti dalle prove sperimentali è che vengano verificate le condizioni di similitudine geometrica e 
fluidodinamica. 
La similitudine geometrica è garantita nel caso in cui il modello di prova presenta le stesse dimensioni della 
pompa reale oppure se ne è un modello in scala ridotta; ciò può esprimersi con la seguente relazione: 
     
    
                                                                                                                                                                               
dove   è una dimensione qualsiasi. 
Affinché venga verificata la similitudine fluidodinamica è necessario che il modello provato e la pompa reale 
lavorino con gli stessi valori dei parametri   e oppure, il che è equivalente ,con quelli della coppia 
   e    . Poiché nel modello di similitudine fluidodinamica non è prevista alcuna dipendenza dal numero di 
Reynolds è necessario che sia le condizioni di funzionamento reale che quelle riprodotte nel modello siano 
caratterizzate da un regime completamente turbolento ovvero da un    superiore a    . 
Per stabilire le condizioni di similitudine tra due turbopompe funzionanti in regime di cavitazione è 
necessario stabilire quali sono i principali elementi che, dal punto di vista geometrico, influiscono su tale 
fenomeno fisico. 







 La solidità. Le prestazioni cavitanti sono influenzate più di quelle non cavitanti da un cambiamento 
della solidità quando questa è più piccola dell’unità. Un valore ottimale per questa è di    .  
 La geometria del bordo d’attacco della pala ed il tipo di vortice che si forma al bordo d’uscita.  
Il primo ha un effetto significativo sulle prestazioni non cavitanti e sul numero di cavitazione di 
rottura; comunque quando più esso è affilato migliori saranno le prestazioni idrauliche in condizioni 
sia cavitanti che non. L’influenza di questi due fattori dipende soltanto dall’accuratezza di 
realizzazione del modello di prova, e non dai valori di scala usati nella riduzione; tale influenza 
decresce se la cavitazione è termicamente controllata poiché ciò ha come conseguenza una 
ridistribuzione delle bolle ed un campo di pressione più omogeneo, che in definitiva smorzano gli 
effetti della cavitazione. 
 Il gioco radiale tra rotore e statore (clearance). Come per la solidità le prestazioni cavitanti sono più 
sensibili ad un cambiamento di tale fattore rispetto a quelle non cavitanti. Le performance non 
cavitanti sono relativamente indipendenti dal gioco fino a quando questo non supera valori pari al 
   della corda della pala dopodiché le prestazioni cadono bruscamente come mostra la seguente 
Figura. 
 
Figura 3-29 Effetto del gioco tra rotore e statore sulle prestazioni in regime cavitante di una turbopompa [8] 
 
Se le condizioni operative sono tali da consentire di trascurare gli effetti dei suddetti fattori geometrici, la 
similitudine in regime cavitante è garantita dall’uguaglianza tra i due numeri di cavitazione   o ,il che è 
equivalente, tra le due velocità specifiche di aspirazione    ; E’ necessario tuttavia considerare anche la 
possibilità di effetti termici e del loro ritardare l’innesco della cavitazione. 
La modalità più semplice per operare la scalatura termica, cioè per garantire condizioni di similitudine tra il 
modello di prova e la pompa reale anche in presenza di eventuali effetti termici significativi sulla 
cavitazione, consiste nell’imporre l’uguaglianza tra i due rispettivi parametri    ,definiti nel precedente 
capitolo. Indicando con i pedici   e    le condizioni relative al modello di prova ed alla turbomacchina 
reale, che si intende porre in condizioni di similitudine,dalla definizione sopra presentata si ricava 
immediatamente la seguente relazione: 







       
 
  
        
     
   
         
 
        
     
   
         
                                                                           
Affinché vi sia similitudine fluidodinamica occorre imporre       ,mentre per la similitudine in regime 
cavitante deve verificarsi la seguente relazione: 
              
L’equazione iniziale assume quindi la seguente forma: 
        
     
   
 
 
        
     
   
 
                                                                                                                                              
Suppone di conoscere tutte le grandezze relative alla pompa   (vale a dire   ,      e   ) e di avere già 
stabilito le dimensioni        e la velocità di rotazione      del modello scalato, l’equazione precedente 
presente come unica incognita la temperatura    , a cui si devono realizzare le prove sperimentali per 
garantire la similitudine in presenza di effetti termici. Tale metodo non sempre si è rilevato attendibile nei 
risultati prodotti e per questo spesso si preferisce ricorrere alla scalatura di Moore. 
Questo metodo di scalatura permette di conoscere la temperatura a cui far operare il fluido di lavoro nel 
circuito, affinché questo possa simulare la cavitazione termica di pompe che impiegano fluidi di lavoro 
molto diversi dall’acqua, come quelli criogenici ,e di caratterizzare le prestazioni di tali pompe sempre in 
condizioni cavitanti. Pertanto una volta dati il numero di Reynolds della pompa reale       e quello del 
modello       si riescono ad ottenere curve nelle quali è mostrata la temperatura necessaria per simulare la 
cavitazione termica e questo secondo due diverse procedure: 
 Si assume lo stesso fluido di lavoro della pompa reale (per esempio ossigeno liquido) e si varia      
 Si assume lo stesso valore di      (per esempio   
 ), ma si variano i tipi di fluido di lavoro. 
Di seguito sono riportate due grafici che corrispondono alle procedure ora esposte:  
 
Figura 3-30 Temperatura da mantenere nella CPRTF per assicurare condizioni di similitudine termica con 
pompe reali che utilizzano ossigeno liquido [4] 








Figura 3-31 Temperatura da mantenere nella CPRTF per assicurare condizioni di similitudine termica con 
pompe reali che utilizzano fluidi di lavoro diversi [4] 
 
L’inviluppo operativo del circuito 
L’inviluppo operativo del circuito indica il luogo dei punti su un piano di coordinate    e    ,in 
corrispondenza dei quali il circuito è in grado di operare . Esso è stabilito una volta per tutte e pertanto data 
una certa pompa di cui si conoscono i valori di velocità specifica e diametro specifico di progetto si è in 
grado di sapere subito se essa possa essere provata nella CPRTF. 
Per tracciare l’inviluppo operativo del circuito si parte dalle definizione del capitolo precedente che possono 
essere riorganizzate nelle seguenti espressioni: 
   
   
     
 
 
                                                                                                                                                                       
      




                                                                                                                                                                 
  
        
  
                                                                                                                                                                    
In queste tre equazioni, i parametri    e    sono espressi l’uno in funzione dell’ altro attraverso cinque 








            
        
            
        
           
       
      
   











Si deve evidenziare che esiste un valore minimo della   da garantire se si intende operare in condizioni di 
similitudine fluidodinamica. Infatti tale valore deve rappresentare l’indipendenza delle curve caratteristiche 
della pompa dal numero di Reynolds cosa che risulta verificata quando tale parametro adimensionale è 
superiore al valore critico di    ; valgono pertanto le seguenti relazioni: 
   
     
 
  
                                                                                                                                                      
Pertanto, una volta imposto il valore di     massimo , si ricava l’inviluppo relativo alle condizioni di prova 
nel piano     , ovvero gli intervalli di valori di velocità specifica e diametro specifico per i quali una 
pompa può essere provata nel circuito. In definitiva le equazioni di inizio pagina rimangono funzione di sei 
variabili:                 . A questo punto, se si desidera ottenere delle curve limite per    in funzione di 
   e dei valori limite dei rimanenti parametri          , bisogna eliminare per ogni curva cercata una 
diversa coppia di tali variabili poiché si dispone di sole tre equazioni in cinque incognite. Quindi si possono 
ricavare sei differenti curve limite ognuna corrispondente alla particolare coppia di variabili eliminata.  
Nel seguente grafico vengono riportati contemporaneamente l’inviluppo operativo del circuito,evidenziato in 
giallo, insieme ad alcune famiglie di curve isorendimento relative a vari tipi di pompe monostadio.  
Ricordando che l’area di funzionamento caratteristica per le turbopompe di impiego spaziale è : 
                 , si osserva come l’inviluppo del circuito lo ricopra in maniera più che esaustiva 
confermando così le sue caratteristiche di elevata versatilità per cui è stato progettato.  
 










Figura 3-32 Inviluppo operativo del circuito : tutte le pompe i cui valori nominali di velocità e diametro specifico 
rientrano nell’area evidenziata in giallo, delimitata dai vincoli mostrati in figura, possono essere provati nella 


















Controllo e modifica dei parametri nel circuito 
 
A seconda del particolare tipo di prova sperimentale che si desidera eseguire nel circuito, questo presenta una 
serie di parametri regolabili, di seguito elencati: 
 
 i parametri operativi del motore (velocità angolare, accelerazione, n° di cicli)  
 la portata 
 la temperatura  
 la pressione in ingresso 
 
I parametri operativi del motore possono essere variati e controllati attraverso un computer ed un programma 
dedicato fornito dalla ditta costruttrice. 
La portata si regola mediante la “Silent Throttle Valve”: il salto di pressione realizzato nella valvola 
corrisponde alla prevalenza fornita dalla pompa a meno delle perdite di carico lungo il circuito . Essendo tale 
salto legato direttamente alla portata dalla caratteristica della pompa, regolando l’area di passaggio attraverso 
la valvola si varia anche la portata nel circuito. Questa operazione è eseguita mediante una pompa 
oleodinamica a leva e la verifica dell’avvenuto cambiamento della portata è effettuata leggendo i valori 
forniti dai “display” dei due flussimetri.  
Per il controllo della temperatura dell’acqua si utilizzano le resistenza elettriche presenti nel serbatoio per il 
riscaldamento oppure lo scambiatore a fascio tubiero, anch’esso installato nel serbatoio, per il 
raffreddamento. 
La pressione dell’acqua all’ingresso della camera di prova viene imposta da un operatore attraverso la 
regolazione dell’apertura delle valvole presenti sul serbatoio.  
Queste valvole consentono una duplice regolazione: da un lato la pressurizzazione e la depressurizzazione 
della camera d’aria posta all’interno del serbatoio, la prima delle quali è effettuata per mezzo di una linea di 
aria compressa, la seconda invece mediante una pompa a vuoto ad anello liquido; dall’altro esse consentono 
la deareazione delle bolle mediante il fenomeno della spinta di Archimede che si realizza nel serbatoio . 
La pressione in ingresso alla camera di prova viene letta da un trasduttore assoluto e acquisita in tempo reale 
da un computer mediante l’interfaccia grafica di un programma “Labview”.  E’ di rilievo osservare che esiste 
un valore minimo della pressione di ingresso alla camera di prova di          oltre il quale non si può 
scendere. Esso infatti è la somma di due contributi: la pressione sulla superficie del serbatoio ed il salto di 
pressione provocato dalla colonna d’acqua all’interno di esso, dei quali il primo è stabilito dal grado di vuoto 
che è in grado di fornire la pompa ad anello liquido (non inferiore a         ) ed il secondo è all’incirca 
uguale a              . Ciò può avere delle ricadute sulle prestazioni delle prove sperimentali a causa 
della sua influenza sul numero di inizio cavitazione. 
 
La strumentazione ed il sistema di acquisizione dati 
La strumentazione in dotazione al circuito ed il sistema di acquisizione sono costituiti essenzialmente da: 
 
 due flussimetri elettromagnetici, prodotti dalla Fisher-Rosemount, modello 8705, montati sulle linee 
di aspirazione e di scarico per la misura della portata volumetrica (da             . 
 







 un trasduttore di pressione assoluto, prodotto dalla Druck, modello PMP 1400, con intervallo di 
misurazione della pressione da          , tolleranza massima sull’errore dello      , compensato 
in temperatura tra             . Questo trasduttore è stato collocato sul pavimento del 
laboratorio in corrispondenza dell’ingresso alla pompa e per questo motivo esso legge una pressione 
aggiuntiva di         ,detta anche battente idrostatico, dovuta alla colonna d’acqua di       che 
insiste su di esso. Tale trasduttore ha il compito di misurare la pressione in ingresso all’induttore, 
valore indispensabile per derivare il numero di cavitazione   usato nella caratterizzazione delle 
prove cavitanti. 
 
 un trasduttore di pressione differenziale, prodotto dalla Druck, modello PMP 4170 con intervallo di 
misurazione della pressione da          , compensato in temperatura tra              .Questo 
trasduttore è impiegato per la misurazione del salto di pressione differenziale realizzato dalla pompa. 
Tale trasduttore, come quello assoluto,è posizionato a terra; tuttavia poiché esso realizza per 
definizione, misurazioni differenziali della pressione, la presenza del battente idrostatico di       
non altera la bontà della misurazione.  
 
 un trasduttore di pressione differenziale,prodotto dalla Kulite, modello BMD 1P 1500 100, con 
intervallo di misurazione della pressione da                   , tolleranza massima sull’errore dello 
    , compensato in temperatura tra              . Questo trasduttore è impiegato per la 
misurazione dell’incremento di pressione statica generato dalla pompa. Tale trasduttore è montato in 
parallelo con il trasduttore di pressione differenziale della Druck. 
 
 otto trasduttori piezoelettrici,modello PCB M112A22 ,utilizzati per la misura di variazioni 
dinamiche della pressioni causate dall’insorgere di instabilità fluidodinamiche in regime cavitante. 
Questi trasduttori sono collocati in stazioni assiali prefissate sul condotto in plexiglas nel quale è 
alloggiato l’induttore e verranno descritti in maggiore dettaglio nel seguente paragrafo. 
 
 Una termocoppia posizionata all’interno del serbatoio per misurare e tenere sotto controllo la 
temperatura dell’acqua. 
 
 un sistema di acquisizione a media velocità basato su due tipologie di moduli di condizionamento del 
segnale, ed una scheda di acquisizione, tutti prodotti dalla National Instrument,. 
I moduli di condizionamento e le loro caratteristiche sono descritti di seguito: 
- modello SCXI 1520: ci sono due moduli di questo tipo, ognuno dei quali può ospitare fino a 10 
segnali. Provvedono al condizionamento del segnale ed inoltre forniscono un’alimentazione in 
tensione fino a 10V per i segnali che lo richiedono, come quelli prodotti dai ponti estensimetrici. 
Questi moduli sono i destinatari dei segnali dei ponti estensimetrici (in tutto 10 segnali) e dei 
segnali di pressione assoluta e differenziale. 
- modello SCXI 1531: c’è un solo modulo di questo tipo, ha velocità di campionamento di 125 
kS/sec ed 8 canali. Esso ha il compito di raccogliere i segnali provenienti dai trasduttori 
piezoelettrici (PCB) e di provvedere alla loro alimentazione. 
La scheda di acquisizione e le sue caratteristiche sono descritte di seguito: 
- modello PCI 6024: velocità di campionamento 250 kS/s e 16 canali E’ usata per raccogliere i 
segnali analogici provenienti dai differenti sensori ( pressione assoluta,pressione differenziale, 







portata volumetrica, velocità rotazionale dei due motori, temperatura dell’acqua) e convertirli in 
formato digitale. I segnali campionati arrivano in un primo momento alle terminaliere di cui 
sono dotate i vari moduli sopra descritti, di qui passano al buffer della scheda PCI, dove sono 
momentaneamente memorizzati, e infine vengono trasferiti al disco rigido del personal computer 
con una tecnica DBA ( Dubble Buffering Acquisition),la quale permette una acquisizione 
continua dei dati. Mediante il software di gestione della scheda inoltre è possibile regolare la 
frequenza di campionamento di ciascun canale e modificare il guadagno di ciascun segnale. 
 
 
 un PC dotato del software Labview utilizzato per la gestione dei canali, l’acquisizione digitale dei 
dati e la gestione del software di controllo dei due motori 
 
I trasduttori piezoelettrici 
Per misurare la pressione dinamica si utilizzano trasduttori realizzati in materiali come il quarzo, i cui 
cristalli hanno proprietà piezoelettriche. Una laminetta tagliata in modo opportuno da uno di questi cristalli 
è montata fra due lamine metalliche, costituendo come un condensatore. Se fra le due lamine è applicata una 
tensione la laminetta si deforma e ,viceversa se la laminetta di quarzo è assoggettata ad un’azione meccanica 
che tende a deformarla fra le due lamine metalliche si assiste ad una migrazione di cariche elettriche che si 
accumulano su superfici opposte; ebbene misurando questa quantità di carica e la conseguente differenza di 
potenziale instauratasi (opportunamente amplificata) si può conoscere la forza che l’ha generata. 
Questo meccanismo è mostrato nella seguente Figura per un cristallo di quarzo, dove nella parte centrale 
della Figura è mostrato il cristallo non deformato e ad sinistra la situazione nel caso di un’ azione di trazione 
a destra quello che avviene in seguito ad una compressione. 
 
Figura 3-33 L’effetto piezoelettrico su un cristallo di quarzo[7] 
 
Il materiale utilizzato nei trasduttori è il quarzo,e le laminette piezoelettriche in base alle loro dimensioni ed 
al modo in cui sono state tagliate dai cristalli hanno una loro frequenza di vibrazione ed in definitiva si 
comportano come circuiti oscillatori costituiti da un’induttanza e una capacità. Il quarzo ha una rigidezza 
dell’ordine di        , e permette così la generazione di uscite di tensione “elevate” a seguito di una 
deformazione meccanica estremamente ridotta, garantendo così le eccellenti caratteristiche di linearità 
indispensabili per i campi di interesse nelle applicazioni. Se essi vengono interfacciati con un adeguato 
sistema di condizionamento del segnale permettono di ottenere valori del rapporto tra segnale e rumore 
(SNR) dell’ordine di       . La principale caratteristica dei trasduttori piezoelettrici è quella di misurare 
soltanto i fenomeni dinamici; pertanto nel caso di un segnale di ingresso statico continuo, quale può essere 
quello rappresentato da una pressione barometrica o dalla misurazione di un peso, l’uscita iniziale del 
trasduttore tenderà a decadere con una velocità dipendente dal valore della costante di tempo del materiale 







piezoelettrico e dell’elettronica associata, fino a registrare alla fine del transitorio un valore nullo (od il 
valore di offset iniziale del trasduttore). Tale costante di tempo del materiale,dipendente dal rapporto tra la 
capacità e la resistenza dello strumento, definisce un filtro passa-alto del primo ordine e permette quindi 
l’individuazione della frequenza di taglio, ovvero il limite per le misure a bassa frequenza. 
La seguente Tabella presenta le caratteristiche principali di questi trasduttori mentre la Figura 3-34 
immediatamente successiva rappresenta il trasduttore con le sue dimensioni principali, le sue 









Campo dinamico  kPa 0.07÷345 
Sensibilità (1) mV/kPa 14.5 ± 1.5 
Risoluzione kPa 0.007 
Max ampiezza (tensione    
d’uscita) 
kPa 345 (5V) 
Pressione massima kPa 3450 














 Frequenza di risonanza kHz >250 
Tempo di risposta s <2 
Costante di tempo di scarica (3) s >1 























Sensibilità all’accelerazione kPa/m/s2 <0.0014 
Intervallo di temperatura oper. °C -73÷135 
Coefficiente di temperatura %/°C <0.054 

















Polarità  Positiva 
Impedenza di uscita Ohm <100 
Polarizzazione di uscita +Volt 8÷14 
Potenza richiesta: tensione +Volt DC 20÷30 














Elemento sensibile materiale quarzo 
Corpo esterno materiale 
Acciaio  17-4-
PH 
Diaframma materiale Invar 
 
Tabella 10 Principali caratteristiche del trasduttore PCB M112A22 [7] 
1. ÷15%       
2. in percentuale dell’intervallo di calibrazione; basato sulla migliore retta per l’origine 







3. definita come il tempo necessario perché il segnale in uscita si riduca al 37% del suo 




Figura 3-34 Dimensioni, caratteristiche costruttive e montaggio dei trasduttori PCB 
 
I trasduttori vengono posizionati in corrispondenza di stazioni assiali ,estruse nel plexiglas che ospita 
l’induttore, la cui posizione è scelta in funzione del tipo di instabilità fluidodinamica che si intende studiare e 
della regione in cui essa è supposta comparire. Questi sensori sono in grado di operare anche in presenza di 
forti pressioni statiche. La compensazione interna in accelerazione minimizza la sensibilità alle vibrazioni ed 
una resistenza di scarica elimina automaticamente le componenti statiche del segnale. I PCB possiedono al 
loro interno un elemento di quarzo multi-plate ad elevata sensibilità ed incorporano un amplificatore 
microelettronico MOSFET che converte l’uscita di carica ad elevata impedenza in un segnale in tensione a 
bassa impedenza; lo speciale amplificatore a guadagno unitario permette di ottenere un elevato rapporto 
segnale-rumore. La vite di fissaggio è flottante così da isolare il sensore dalle deformazioni di fissaggio. 
E’ rilevante a questo punto una descrizione delle prove effettuate per la calibrazione dei trasduttori PCB. 
Infatti per caratterizzare il comportamento dei diversi trasduttori piezoelettrici impiegati nel circuito,essi 
sono stati montati in una configurazione “a stella” in corrispondenza di un’unica stazione di rilevamento. E’ 
stata poi imposta una oscillazione del flusso in ingresso a mezzo della pedana vibrante, uguale quindi per 
tutti i trasduttori, verificando il loro comportamento al variare della ampiezza e della frequenza della 
forzante. Analizzando i segnali rilevati venivano identificati i trasduttori con un comportamento simile. A 
questo punto veniva eseguito il rapporto tra la media dei segnali e ciascun segnale e si usava tale rapporto per 
ottenere il fattore correttivo da applicare al guadagno dei trasduttori. La procedura di calibrazione dei PCB è 
mostrata nelle seguenti Figure. Nella seconda è mostrato un particolare della analisi in ambiente Matlab dei 
segnali dei PCB 69 e 72 che si sono rilevati molto simili in tutte le prove effettuate. 
 








Figura 3-35 Configurazione di montaggio "a stella" dei trasduttori PCB durante le prove di calibrazione 
 
 
Figura 3-36 Particolare della analisi dei segnali dei PCB 69 e 72 
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Analisi del segnale:richiami 
4 RICHIAMI DI ANALISI DEI SEGNALI E 











Nell’ambito degli obiettivi di ricerca prefissati per questo lavoro di tesi, una parte fondamentale è costituita 
dal ricavare la matrice di trasferimento dinamica del circuito (ed in particolare del tratto interessato dalla 
presenza dell’induttore ) ovvero di quella particolare funzione di trasferimento che consente di predire le 
uscite corrispondenti a determinati ingressi in termini di oscillazione di pressione e portate volumetriche. 
Naturalmente a causa della complessità del sistema analizzato e dell’elevato numero di gradi di libertà che 
sono generati al suo interno dall’insorgere di fenomeni cavitanti è necessario richiamare gli strumenti 
matematici, prevalentemente di tipo statistico, che vengono utilizzati nell’identificazione dei sistemi incerti 
qual è quello del caso analizzato. Particolare attenzione verrà dedicata al tema dell’analisi dei segnali, in 
particolare per il caso specifico dei segnali provenienti dai trasduttori di pressione. Pertanto argomento di 
questo capitolo è l’analisi spettrale la quale risulta essere lo strumento fondamentale per l’individuazione e lo 
studio dei fenomeni dinamici 
 
Identificazione di sistemi incerti 
 
Figura 4-1 Schema di un sistema dinamico con un in entrata un segnale coerente ed un rumore ed un segnale in 
uscita 
Considerato un generico sistema dinamico nella descrizione e predizione della sua evoluzione esiste un certo 
grado di incertezza che può essere ricondotto ai seguenti fattori: 







 Non conoscenza della fisica del sistema (ovvero dell’operatore f) 
 Non misurabilità dei parametri fisici del sistema ( ) 
 Non misurabilità delle variabili interne del sistema (dello stato x) 
 Non conoscenza/non misurabilità degli ingressi non manipolabili (ovvero del rumore  ) 
Pertanto nella identificazione dei sistemi incerti si distinguono tre macroaree di rilievo: 
Modellistica: essa consiste nella selezione di una classe di leggi fisiche a cui l’operatore f appartiene 
Identificazione: essa consiste nella stima dei parametri fisici   
Osservazione e stima dello stato: essa consiste nella misura indiretta dello stato 
Naturalmente tutte le tre operazioni descritte devono tenere conto della presenza di rumore 
Il Rumore (nel caso di nostro interesse si tratterà di Rumore Bianco) è definito come la derivata temporale di 
un moto browniano (il quale è un processo stocastico) .Un moto browniano può descriversi come un insieme 
di traiettorie su cui viene assegnata una distribuzione di probabilità di tipo gaussiano ad incremento 
indipendente. Pertanto entrano in gioco le proprietà dei sistemi dinamici con ingressi stocastici. 
La Stima è un insieme di algoritmi per la determinazione di una grandezza in presenza di rumore; la stima di 
una grandezza è a sua volta una variabile aleatoria, con la propria distribuzione di probabilità. Se stimiamo 
una grandezza che varia nel tempo , allora la stima descrive un processo stocastico. 
Nella modellistica si fa uso di due tipi di modelli principali: 
 Modelli fisici; questi sono a loro volta distinguibili in : 
- modelli analogici (circuito RLC per sistemi meccanici del tipo massa-molla-
smorzatore) 
- modelli in scala (idrodinamica) 
 Modelli matematici; questi sono a loro volta distinguibili in: 
- modelli non lineari 
- modelli lineari 
 a tempo continuo 
 a tempo discreto 
L’identificazione consiste nel determinare i parametri del modello, una volta scelta una classe si modelli 
matematici. Ad esempio dato il seguente modello: 
 
            
      
  
ingresso e uscita misurabili,stato iniziale nullo: 
 
              
           
     
                   
                 
  
 
parametri:                 




   
  
   
      
       
 




Probabilità,processi stocastici e sistemi dinamici con ingressi stocastici 









Uno spazio di probabilità è una terna         con: 
   : insieme denominato spazio dei campioni 
  : collezione di sottoinsiemi di   chiamato spazio degli eventi;   è scelto in modo da soddisfare le 
seguenti condizioni: 
1. se   è un evento       anche il complemento di   è un evento      ; 
2. se       sono tutti eventi, allora anche la loro unione è un evento (      
 
   ) 
   è una funzione che mappa ogni evento     in un numero reale        e tale per cui: 
1.          a E ; 
2.        ; 
3. se s     sono tutti eventi disgiunti (mutuamente esclusivi) allora      
 
   )=      
 
    
 
La funzione degli eventi   è detta probabilità, pertanto in conseguenza delle definizioni date,          
Gli eventi sono degli insiemi e pertanto ad essi si applicano le operazioni di complemento,unione e 
intersezione; di seguito se ne introduce la notazione essenziale: 
                
              
Due eventi       si dicono indipendenti se:                 
dove      è denominata probabilità congiunta ovvero la probabilità che i due eventi si verifichino 
contemporaneamente. 
Due eventi       sono due eventi disgiunti        allora vale la seguente: 
                  
Probabilità condizionata:  
        
      
     
   con  P        
Formula di Bayes: 
        
P      P    
 P   
 
Regola della probabilità totale:se      sono eventi mutuamente escludenti e tali        , allora vale la 
seguente: 
            
 
        
 
Variabili casuali (aleatorie,stocastiche, ...) 
 
La funzione      ,      è detta variabile casuale, purché soddisfi le seguenti condizioni: 
- per qualsiasi    reale, l’insieme        è un evento (raggruppa un insieme di risultati per cui è 
definita una probabilità); 
- la probabilità degli eventi +  e -  è nulla; 
Gli eventi di cui si parla sono quelli dell’insieme    
Introduciamo ora la Funzione di distribuzione cumulativa (cdf), o distribuzione di una variabile aleatoria  : 
            







Una cdf è sempre una funzione definita su tutto l’asse reale, monotona non decrescente, continua a destra, 
tale che         ,         ) ,         .  
La definizione di cdf è estendibile anche a vettori di variabili aleatorie. 
La funzione densità di probabilità (pdf) associata ad una variabile aleatoria è definita dalle seguenti: 
      
      
  
 
                       
 
   
                            
 
  
           
  
  
   
Si riportano di seguito alcuni esempio di pdf : 
 
pdf esponenziale:       
  e p           
                    
             e p        
 
pdf gaussiana :       
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Si considerano gli eventi          
La funzione di distribuzione condizionata della variabile aleatoria   dato     è la seguente: 
                  
La funzione di densità condizionata di probabilità ha la seguente definizione: 
       
      
     
 
dove il denominatore       è la densità marginale della variabile aleatoria Y 
Dalle definizioni precedenti, è possibile determinare: 




                     
  
  
 (regola della probabilità totale) 
 
Funzioni di variabili aleatorie 
Siano   e   due variabili aleatorie con        ; sia inoltre nota la distribuzione (cdf )      ; 
la cdf di   è data da : 
                      ) 
In casi semplici si opera il calcolo direttamente : 
           ; 
                    
   
 
      
   
 
 ) 
In generale : 
              
    
 
                
 
Per funzioni di due o più variabili aleatorie: 







         ;                    ;                        
 
dove       è la densità di probabilità (pdf) congiunta di X e Y e                   
Nel caso in cui        si ha : 
                   








Se X e Y sono due variabili aleatorie indipendenti:  
                          
  
  
               
Esempio:siano    e   due variabili aleatorie indipendenti gaussiane con media e varianza   ,  ,  
 ,  
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      
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Si anticipa ora una osservazione che verrà dimostrato nel seguito ovvero che la densità di probabilità 
gaussiana ha come valore atteso la somma dei valori attesi e come varianza somma delle varianze.  
 
Dati aleatori e dati deterministici 
Considerando un qualsiasi fenomeno fisico i dati che lo rappresentano possono essere ricondotti a due grandi 
categorie: i dati deterministici e i dati aleatori. I dati deterministici sono quelli descrivibili mediante una 
relazione matematica esplicita . Di contro i dati aleatori sono quelli per i quali l’evoluzione del fenomeno che 
li ha generati non può essere prevista in modo esatto usando i soli dati di un esperimento e pertanto essi sono 
descrivibili solo in termini probabilistici e statistici. Per stabilire a quale delle due categorie appartiene una 
fenomeno fisico è quindi necessario l’approccio sperimentale; se infatti ripetendo l’esperimento i risultati 
ottenuti sono i medesimi, a meno degli inevitabili errori sperimentali, i dati da esso derivati sono 
classificabili come deterministici; se invece ciò non si verifica essi sono aleatori. Tuttavia un esperimento 
condotto su un processo aleatorio rappresenta solo una delle possibili realizzazioni fisiche che il fenomeno 
poteva assumere; quindi per studiarlo correttamente andrebbe considerato l’insieme         di tutte le 
possibili storie       che possono essere realizzate come viene sinteticamente mostrato nella seguente 
Figura. Si vedrà poi che nel caso particolare di fenomeno di tipo ergodico, come vengono considerati quelli 
















Figura 4-2 Insieme delle storie temporali che definiscono un processo aleatorio [1] 
 
Processi stocastici : definizioni rilevanti 
Un processo stocastico è una collezione di variabili aleatorie           indicizzate da  . Le variabili 
aleatorie sono definite su uno spazio di comune probabilità         con    , ovvero uno spazio con 
stessa probabilità; la variabile   ha valori in    . 
Se il processo         (che è un insieme di stato) è definito su un insieme finito o numerabile, allora è un 
processo a stato discreto, detto anche catena altrimenti è detto processo (a stato) continuo. 
Se l’insieme   che specifica i valori consentiti dell’indice   è finito o numerabile, allora         è un 
processo a tempo discreto, o sequenza stocastica; altrimenti è detto processo (a tempo) continuo. 
 Se il processo aleatorio       è di tipo discreto      descrive la probabilità che la variabile casuale   
assuma il valore specifico  ; 
 Se il processo aleatorio       è di tipo continuo      descrive la densità di probabilità, mentre invece 
        è la probabilità che la variabile casuale    assuma valori compresi tra   e      
Un processo stocastico è pertanto caratterizzato completamente dalla funzione di distribuzione congiunta che 
descrive l’interdipendenza fra tutte le variabili aleatorie che definiscono il processo; Sia 
                         , con valori                ; per tutti i possibili [            , 
[             è necessario specificare una distribuzione congiunta: 
              ,[                                                   
dove      è l’operatore di probabilità congiunta. In realtà tale funzione è complicata da ottenere e definire e 
per questo si ricorre all’utilizzo di alcuni descrittori della distribuzione di probabilità congiunta      di 
seguito definiti come momenti del primo e del secondo ordine di un processo stocastico: 
 
 







Si definisce momento del primo ordine, media di insieme, o anche valore atteso, del processo        , 
la seguente quantità dipendente dal tempo: 
         
                       
  
  
                                                                                                                        
Tale media d’insieme è basata sulla probabilità che la   assuma un certo valore e pertanto è in generale 
diversa da una media temporale, la quale assume la seguente definizione: 
              
 
 
        
 
 
                                                                                                                                              
 
Si definisce momento del secondo ordine ,o anche valore quadratico medio di      , la seguente quantità che 
rappresenta un indice del grado di dispersione dei dati rispetto all’asse delle ordinate: 
     
                   
       
  
  
                                                                                                                                  
Dalla definizione del valore quadratico medio si ottiene immediatamente quella di varianza, che, a differenza 
del primo, esprime la dispersione dei dati rispetto al loro valore medio cioè quanto la densità di probabilità è 
concentrata rispetto a quest’ultimo. La varianza,indicata con    ,dove   è chiamata deviazione standard o 
radice media quadrata (r.m.s), è la somma delle distanze al quadrato di ogni valore dal valor medio, pesato 
sulle probabilità di quel valore e viene tradotta matematicamente con la seguente: 
                                                                                                                                                   
Pertanto una varianza più alta fa sì che la funzione della densità di probabilità sia più bassa e schiacciata. 
Dall’ultima definizione segue la formula che lega il momento del secondo ordine con la varianza e la media 
del processo: 
                                                                                                                                                                          
Detti   e     due istanti di tempo distinti, è riportata di seguito la definizione di auto-covarianza (o di 
covarianza) del processo    : 
                                                                                                                             
L’auto-covarianza è il momento del secondo ordine centrato rispetto alla media ed esso indica quanto un 
processo, che sia stato epurato del suo valor medio temporale, assomigli a se stesso uno volta che sia stato 
traslato nel tempo di una quantità  . 
Introdotto ora un secondo processo aleatorio         la cui definizione di auto-covarianza è identica alla 
precedente: 
                                                                                                                     
si può pertanto definire la cross-covarianza tra i processi   e   nel seguente modo: 
                                                                                                                           
La cross-covarianza, similmente all’auto-covarianza, è una funzione del tempo di traslazione   tra due 
fenomeni,   e  , che permette di quantificare quanto queste due funzioni si somiglino una volta che siano 
state epurate del loro valor medio. Se i due processi sono espressi in forma di vettori con componenti le 
variabili aleatorie, la cross-covarianza assume la forma di una matrice simmetrica e definita positiva. 







Si definiscono inoltre la funzione di auto-correlazione (o correlazione) del processo   e la funzione di cross-
correlazione tra i due processi   e   come segue: 
                                                                                                                                                                        
                                                                                                                                                                       
                                                                                                                                                                      
Come si evince dalla definizione la funzione di autocorrelazione del processo indica che dipendenza c’è tra 
due valori del processo che sono distanziati di un tempo  . Nel caso di processo stazionario essa misura la 
rapidità di variazione del segnale aleatorio. Interpretazione analoga, ma considerando due processi diversi, si 
può dare alla funzione di cross-correlazione. 
Introduciamo ora la funzione di auto-covarianza (o di covarianza) la quale è diversa dalla funzione di auto-
correlazione in quanto confronta il vero segnale e non quello epurato dal valor medio ed è pertanto funzione 
solo dell’intervallo temporale di separazione   ed evidenzia quanto un processo aleatorio all’istante   
assomigli a se stesso all’istante    ; per tale motivo esso rileva il suo valore massimo per    , mentre 
tende ad assumere valore nullo per     . Tutto ciò viene chiarito dalla successiva Figura per un processo 
casuale stazionario     . 
 
Figura 4-3:Proprietà ed andamento caratteristico della funzione di autocorrelazione di un processo casuale 
stazionario. 
 
Il motivo per cui per      la funzione di autocorrelazione tende a   può essere spiegato riferendosi alla 
seguente definizione del coefficiente di correlazione   per      e       : 
  
                    
  
 
dal quale con semplici passaggi algebrici, si ottiene: 
  




Da questa espressione, tenendo conto che per intervalli di tempo sufficientemente lunghi (    ) i due 
processi casuali      e        diventano scorrelati, perchè non sussisterà più una relazione coerente tra i 
valori dell’uno e quelli dell’altro, si otterrà un valore     (ovvero processi scorrelati) e, di conseguenza, 
         
 . La dimostrazione della simmetria della funzione      , ovvero che essa è pari, è 







facilmente osservabile sostituendo a   il valore di    , ottenendo così che             . E’ di rilievo 
fare le seguenti osservazioni: 
 se due processi sono fra loro indipendenti, la loro covarianza ( ed il coefficiente di correlazione) 
è zero.  
 Se due processi hanno cross-covarianza nulla, possono ancora essere dipendenti l’uno dall’altro. 
 Solo nel caso gaussiano avere cross-covarianza nulla è condizione necessaria e sufficiente perché 
sia garantita l’indipendenza dei due processi. 
Altra definizione estremamente importante ai fini dell’analisi delle instabilità che sarà presentata di seguito è 
quella della funzione di cross-correlazione. Infatti questa funzione pone a confronto due distinte funzioni 
casuali stazionarie      e      e permette, analogamente a quanto operato dalla funzione di autocorrelazione 
su una singola funzione del tempo casuale stazionaria, di evidenziare somiglianze nell’andamento e di 
conseguenza sui valori assunti da questi segnali sfasati di un intervallo di tempo  , al variare di quest’ultimo 
assunto come parametro. Basandosi sulla definizione di funzione di cross-correlazione per processi casuali 
stazionari si può ricavare la seguente relazione che viene mostrata graficamente nella seguente Figura. 
                       
In essa i pedici indicano rispetto a quali processi vanno calcolati i parametri. 
 
Figura 4-4: Proprietà e possibile andamento della funzione di cross-correlazione di due processi casuali 
stazionari. 
 
Il comportamento della funzione di cross-correlazione può essere compreso osservando che tra due 
processi casuali stazionari esisterà un certo valore di   ( indicato in figura con   ) in corrispondenza del 
quale i due processi presenteranno un massimo nella funzione di correlazione mentre invece per valori 
crescenti di   (   ) i due processi risulteranno essere scorrelati. 
Analogamente a quanto fatto per la media d’insieme è possibile anche per la covarianza e per la correlazione 
definire dei valori medi basati sulle medie temporali come segue: 
            
   
 
 




                                                      
                                                                                                                    
            
   
 
 
                                 
 
 
   
                                                                                                                                      







            
   
 
 




                                                     
            
 
Dove            sono le funzioni di autocorrelazione e di cross-correlazione definite in termini generali 
dalle seguenti espressioni: 
          
   
 
 
                   
 
 
                                                                                                                           
          
   
 
 
                   
 
 
                                                                                                                           
          
   
 
 
                   
 
 
                                                                                                                           
Come nel caso precedente anche qui i valori ottenuti da funzioni definite su medie temporali sono diversi da 
quelli che si ottengono se le funzioni sono definite su medie d’insieme. 
Tuttavia le due definizioni forniscono gli stessi risultati se i processi sono stazionari, ovvero il loro valor 
medio è indipendente dal tempo  . 
Processi aleatori  stazionari ed ergodici 
I processi aleatori vengono classificati in processi di tipo non stazionario e di tipo stazionario. Quest’ultimi a 
loro volta sono classificabili in: 
 Processi debolmente stazionari: se i valori medi del primo e secondo ordine (      e        e le funzioni 
di covarianza (          ,            e             forniscono lo stesso risultato per qualunque valore 
fissato di   e quindi non dipendono da esso. 
 Processi fortemente stazionari: se qualsiasi traslazione temporale non modifica tutte le possibili 
distribuzioni di probabilità coinvolgenti         e        . 
I processi aleatori stazionari vengono ulteriormente suddivisi in: 
 Processi debolmente ergodici: se i valori medi e le funzioni di correlazione e covarianza definite per 
mezzo della media di insieme possono essere calcolate mediante le corrispondenti medie temporali su una 
singola ed arbitraria ”funzione campione” (sample function). In generale infatti la media temporale, le 
funzioni di cross-covarianza e di autocovarianza risultano funzione del particolare campione scelto 
(identificato dall’indice k) 
Quindi due processi stazionari         e         sono debolmente ergodici se valgono le seguenti: 
 
         
         
                
                







                
 
 Processi fortemente ergodici: se le proprietà dei sistemi debolmente ergodici possono essere estese a tutte 
le altre proprietà statistiche, eventualità che si verifica nel caso in cui le proprietà statistiche basate sulla 
media di insieme siano deducibili dalle corrispondenti grandezze basate sulla media temporale. 
Le condizioni sufficienti a stabilire l’ergodicità di un processo sono essenzialmente due: 
1. Affinché un processo aleatorio arbitrario sia debolmente ergodico è sufficiente che sia debolmente 
stazionario e che le medie temporali       e le funzioni di autocovarianza          siano le stesse 
per ogni funzione campione  . 
2. Affinché un processo aleatorio gaussiano sia ergodico è sufficiente che sia debolmente stazionario e 
la funzione di autocovarianza        sia tale che risulti verificata la: 
 
 






           
    
 
  
                                                                                               
Questa ultima condizione viene talvolta indicata come teorema ergodico. Le violazioni all’equazione 
precedente sono solitamente associate alla presenza di componenti periodiche nei dati. Bisogna però 
osservare che, essendo questa una condizione sufficiente e non necessaria per l’ergodicità, le medie 
temporali in luogo delle medie di insieme sono giustificate anche in presenza di violazioni alla precedente 
equazione e quindi anche in presenza di componenti periodiche; in questi casi bisogna verificare che le 
medie temporali di realizzazioni diverse siano le stesse. 
 
Correlazione tra due processi aleatori 
Si considerino ora i due processi aleatori ergodici         e         .Come si è visto nel paragrafo 
precedente esiste il seguente tipo di legame tra le funzioni di covarianza e di correlazione: 
                
  
                
  
                   
Le funzioni di correlazione e quelle di covarianza risultano pertanto uguali se i valori medi sono nulli. Due 
processi stazionari aleatori sono scorrelati se        è nullo per ogni valore di τ; ciò si verifica, come si 
deduce dall’ultima delle equazioni precedenti ,se             . Di conseguenza i due processi saranno 
scorrelati quando         è nullo per ogni valore di τ, e questo implica che anche il prodotto       deve 
essere zero. Le funzioni di correlazione nel caso stazionario godono delle seguenti proprietà, le quali 
permettono un indagine completa studiando solo il caso    : 
               
               
               
Si può dimostrare anche la validità della seguente disuguaglianza di cross-covarianza: 
        
 
              
Inoltre poiché sussistono le seguenti relazioni che coinvolgono la deviazione standard   e la varianza  2
        
         







        
 
        
         
  
         
  
Si ottiene la seguente formulazione della disuguaglianza di cross-covarianza : 
        
 
   
   
            
Si giunge così alla definizione del coefficiente di correlazione        , il quale è il risultato della 
normalizzazione della funzione di cross-covarianza 
       
      
    
                                                                                                                                                               
Tale coefficiente, in base alle definizioni precedenti, risulta compreso nell’intervallo di valori -1 e +1 e 
rappresenta un indice del grado di dipendenza lineare tra i processi         e        . Nel caso in cui uno dei 
valori medi dei due processi          sia zero, risultando              , il coefficiente di correlazione  
può essere espresso mediante la seguente: 
       
      
    
                                                                                                                                                                
La funzione di correlazione ha un’interpretazione abbastanza semplice. Se si suppone, per semplicità,di 
trattare due processi casuali a media nulla, la funzione di correlazione, per ciascun valore di  , fornisce la 
pendenza della retta di regressione lineare tra i valori di   e quelli di  . La seguente Figura riporta diversi 




Figura 4-5 Rette di regressione lineare corrispondenti a differenti valori del coefficiente di correlazione. 
 
Serie e trasformata di Fourier 
Come già detto nell’introduzione a questo capitolo gli strumenti che sono stati utilizzati in questo lavoro, per 
l’analisi dei segnali provenienti dai trasduttori di pressione e per lo studio delle instabilità fluidodinamiche si 
basano principalmente sull’analisi spettrale; è pertanto necessario richiamare gli strumenti analitici della 
serie e della trasformata di Fourier. 
Detta      una funzione periodica di periodo  definita per        , essa può essere rappresentata, 
tranne pochi casi, attraverso uno sviluppo in serie di funzioni goniometriche anche noto come serie di 
Fourier, come mostrato di seguito: 







                                        
 
   
                                                                                           
dove: 




 è la pulsazione fondamentale; 






 è la frequenza fondamentale; 
   
 
 







   
 
 







Si noti che per queste formule vale la proprietà in base alla quale se una funzione è pari allora i coefficienti 
   sono tutti nulli, mentre se essa è dispari sono nulli tutti i coefficienti   . 
Le precedenti rappresentano un caso particolare ,valido per funzioni periodiche di periodo T delle più 
generali formule di Eulero-Fornier , di seguito presentate, che consentono la determinazione dei coefficienti 
   e    dello sviluppo in serie di Fourier della     : 
   
 
 
     cos      
 
  
;         
   
 
 
     si       
 
  
;         
 
E’ rilevante ricordare che i coefficienti forniti dalle precedenti sono stati determinati in base all’ipotesi che la 
serie goniometrica convergesse uniformemente alla funzione     : in realtà la serie di Fourier i cui 
coefficienti sono calcolati mediante le precedenti formule converge effettivamente alla funzione      solo a 
certe condizioni cui la funzione stessa deve soddisfare. 
Si presenta inoltre la possibilità di riformulare la serie di Fourier nel modo seguente per evidenziare la fase 
   associata all’oscillazione di frequenza     in cui può essere scomposto il segnale: 
                        
 
   
                                                                                                                        
In certe situazioni è preferibile formulare lo sviluppo in serie di Fourier adottando la notazione complessa 
ottenuta mediante il seguente procedimento. 
Tenendo conto delle seguenti formule di Eulero: 
        
          
 
                                                                                                                                                 
        
          
  
 
    
          
 
                                                                                                                                                        







dove   è l’unità immaginaria mentre      cos              è l’esponenziale complesso; si può pertanto 
scrivere la serie di Fourier in questo modo: 
         
       
 
    
                                                                                                                                                    
dove compaiono anche delle frequenze negative prive di significato fisico . 
Dalla comparazione delle ultime due definizione della serie di Fourier si ricava immediatamente che: 
      
      
                
       
                   
Il generico coefficiente    può essere calcolato a partire dal segnale      mediante la seguente: 
   
 
 






                                                                                                                                           
In particolare si può ottenere dalla precedente formula l’espressione del valor medio del segnale imponendo 
    : 
   
 
 






                                                                                                                                                             
Come già ricordato prima non sempre è possibile esprimere un segnale      sotto forma di serie di Fourier. 
Nel caso dei segnali periodici esistono delle condizioni sufficienti che in linea generale sono soddisfatte dai 
segnali fisici che si analizzano e che consentono la possibilità dello sviluppo in serie di Fourier. Queste 
condizioni sono espresse nel cosiddetto Teorema di Dirichlet: 







      è continua o presenta in un periodo un numero finito di discontinuità di prima specie; 
 
      è derivabile rispetto al tempo nel periodo escluso al più un numero finito di punti nei quali esistono 
comunque finite le derivate destre e sinistre; 
Se vengono rispettate queste tre condizioni allora la serie di Fourier gode delle seguenti proprietà: 
 essa converge al valore assunto dalla funzione      nei punti dell’intervallo in cui questa è continua  
 esse converge alla semisomma dei limiti destro e sinistro nei punti in cui      presenta discontinuità 
di prima specie. 
 essa converge, nei punti estremi dell’intervallo, alla semisomma dei valori dei limiti della funzione 
in tali punti 
 in ogni sottointervallo, compreso nell’intervallo principale di continuità della funzione x(t), essa 
converge uniformemente verso x(t). 
E’ utile notare che una funzione x(t) , che risulti continua e monotona a tratti in un intervallo chiuso ed 
inoltre ivi limitata, non può che avere in tale intervallo punti di discontinuità di prima specie. 
La funzione    che rappresenta la trasformata di Fourier del segnale      sarà in generale una funzione 
complessa e pertanto possiederà modulo e fase; la rappresentazione del modulo in funzione della frequenza è 







chiamata spettro d’ampiezza, mentre la rappresentazione della fase in funzione della frequenza è chiamata 
spettro di fase. 
Nel caso dei segnali periodici la serie di Fourier è una somma di infiniti contributi frequenziali tutti 
equamente spaziati in frequenza, essendo tutti multipli interi della frequenza fondamentale   . Se il segnale 
     invece è non periodico, non si può più effettuare lo sviluppo in serie fatto sopra; tuttavia anche per 
questi segnali è possibile utilizzare una rappresentazione in cui essi possano essere riscritti come somma di 
infiniti contributi sinusoidali; la principale differenza rispetto al caso dei segnali periodici risiederà nel fatto 
che ora il segnale non presenterà più uno spettro di tipo discreto, ma avrà invece uno spettro infittito, con una 
spaziatura tra le frequenze componenti il segnale di tipo infinitesimo. 
Per rappresentare un segnale non periodico come somma di componenti periodiche sinusoidali 
consideriamo ciò che succede ad un segnale periodico quando se ne aumenta il periodo  . L’effetto di un 
aumento del periodo del segnale è quello di diminuire il valore della frequenza fondamentale   , con 
conseguente riduzione dell’intervallo di separazione tra due generiche frequenze armoniche componenti il 
segnale periodico; infatti si ha che:               . Questo causa l’ infittimento dello spettro del 
segnale. Ipotizzando che il periodo di ripetizione del segnale sia    , si avrà che la differenza tra 
un’armonica e l’altra diverrà infinitesima. L’effetto dell’aumento del periodo   si ripercuote non solo 
sull’infittimento delle frequenze, ma anche su una diminuzione dell’ampiezza delle righe spettrali (vedi 
equazione 4.36); pertanto quanto più aumenta la lunghezza del periodo  tanto maggiore sarà la diminuzione 
dell’ampiezza delle righe spettrali. Per ovviare a questo si ridefinisce il coefficiente di Fourier. Indicando con 
      il segnale periodico di periodo  , il coefficiente di Fourier viene ridefinito nel modo seguente: 
                  






                                                                                                                        
In questo modo il nuovo coefficiente di Fourier non tende più a zero quando    . Grazie a 
questa nuova definizione è possibile, a partire dalle definizioni precedenti, scrivere lo sviluppo in serie 
di Fourier per il segnale       nella seguente maniera: 
              
          
 
    
                                                                                                                                  
Adesso è possibile effettuare il passaggio al limite per il periodo  , mandandolo all’infinito. Il segnale 
periodico       si trasforma così in un segnale non periodico     ; inoltre la serie a secondo membro 
rappresenta la somma dei valori di una funzione valutata in corrispondenza di punti discreti equamente 
spaziati di una quantità    , moltiplicati per la distanza    tra due punti consecutivi, distanza che tende a zero 
quando    . Quindi       può essere espressa mediante la seguente espressione detta integrale di 
Fourier. 
                  
 
  
                                                                                                                                                
Inoltre dalla definizione del coefficiente di Fourier modificato si può ricavare la seguente espressione per 
    : 
                   
 
  
                                                                                                                                               







Quest’ultima equazione rappresenta la trasformata continua di Fourier del segnale non periodico     . 
Come per il caso periodico, anche per questa espressione si può ricorrere alla notazione complessa mostrata 
di seguito: 
                                                                                                                                                                            
dove      rappresenta lo spettro di ampiezza, mentre      rappresenta lo spettro di fase. 
Dal legame tra frequenza e pulsazione (      ) si possono ottenere le seguenti espressioni per 
l’integrale di Fourier e per la trasformata di Fourier, che sono equivalenti a quelle già presentate: 
                 
 
  
                                                                                                                                                 
     
 
  
           
 
  
                                                                                                                                            
Anche nel caso dei segnali non periodici esistono delle condizioni sufficienti per lo sviluppo secondo 
l’integrale di Fourier. Esse sono le medesime del criterio di Dirichlet per i segnali periodici purché 
opportunamente adattate al caso di segnali non periodici. 
Oltre alle condizioni riadattate dal caso periodico,una ulteriore condizione sufficiente affinché un segnale 
non periodico possa essere sviluppato in serie di Fourier è che il segnale sia ad energia finita, ovvero che 
valga la seguente: 
          
 
  
                                                                                                                                                                
Quindi nel caso di un processo stazionario     , definito su un intervallo infinito di tempo, l’integrale 
dell’equazione precedente ha valore infinito e pertanto non esiste la trasformata di Fourier . Le esperienze di 
laboratorio tuttavia non consentono la realizzazione di misurazioni su un intervallo infinito di tempo, mentre 
sono realizzabili misure di      su un intervallo finito di tempo  , per cui la      può essere stimata 
calcolando la trasformata finita di Fourier      : 
                   
        
 
 
                                                                                                                         
 Le equazioni sviluppate si riferiscono tuttavia al caso teorico per il quale si suppone di conoscere il 
comportamento della funzione     ; in pratica durante qualsiasi misurazione fisica il segnale      è 
conosciuto ad istanti ben precisi prestabiliti dal processo di campionamento. Se assumiamo che      venga 
campionato e rappresentato con   valori spaziati di   , la lunghezza totale del campione è        e la 
funzione continua      viene sostituita dalla sequenza discreta di dati: 
          
con             
Per una   generica, l’equazione precedente assume la seguente forma discreta: 
             
        
   
   
                                                                                                                                       







Tuttavia anche questa espressione non è nota poiché in essa   è una variabile continua che assume 
un’infinità di valori. Per tale ragione la precedente espressione viene calcolata solo per valori discreti. 
Le frequenze discrete solitamente utilizzate nel calcolo dell’ equazione precedente sono le seguenti: 





   
 
con                 
Otteniamo in questo modo le componenti di Fourier 
   
     
  
     
  
    
 
   
   
                                                                                                                                         






       
 
       
 
        
  
       
 
       
  
Si noti che i risultati sono unici solo fino al valore di         poiché in corrispondenza di tale valore si 
raggiunge la frequenza di Nyquist    
 
   
. 
 
Spettro di un segnale 
Lo spettro, o funzione di densità spettrale, di un segnale      si indica con il simbolo      . 
Qualitativamente,      .ha le dimensioni di una energia (potenza) per frequenza. L’energia (potenza) di un 
segnale fra le frequenze   e    è data da          
   
   
. 
Dati due segnali            rappresentanti due fenomeni stazionari ergodici, il cross-spettro è lo spettro della 
cross-correlazione ed è quindi definito dalla: 
               
      
  
  
                                                                                                                                       
Nel caso particolare in cui           si ha la funzione di densità dell’autospettro: 
               
      
  
  
                                                                                                                                       
Per come sono definite, le funzioni di densità spettrale presentano le seguenti proprietà: 
               
                                                                                                                                                                            
               
Le funzioni di densità spettrale, d’ora in avanti indicate più brevemente come autospettro e cross-spettro, 
sono definite su tutte le frequenze, sia positive che negative. Per questo motivo la        è chiamata spettro 







a due lati. Si definisce anche la densità spettrale ad un lato         tramite (lo stesso si può scrivere per gli 
autospettri) le seguenti: 
                     
      
  
  
                                                                                                  
                                                                              l  ove      
Si può dimostrare che: 
               
      
  
  
     
         
dove:                  
  e   
   è il quadrato del valore medio dei dati. 
Si ha quindi che se il valore medio dei dati non è nullo lo spettro presenta una funzione δ nell’origine; per 
questo motivo ai dati sperimentali conviene sottrarre il valore medio prima di calcolare lo spettro. 
In termini dello spettro ad un lato per esempio, la (4.34) diventa: 
                     
      
  
  
                                                                         
 
con 
               cos      
  
  
                                                                                                                             
               si       
  
  
                                                                                                                             
chiamate rispettivamente funzione di densità spettrale coincidente o cospettro e funzione di densità spettrale 
di quadratura. Nella pratica si usa presentare il cross-spettro in termini di ampiezza e angolo di fase: 
                
                                                                                                                                                    
dove: 
             
        
     
          
   
      
      
  
Il segno dei due termini che definiscono       ,        e      , può essere positivo o negativo e 
determina il quadrante dell’angolo di fase       . Il segno determina inoltre, alla generica frequenza  , se 
     segue      o viceversa. Quando        è positivo si ha che     p ece e      mentre quando        è 
negativo si ha che      p ece e      (Bendat [1]).  
Per la determinazione della fase tra i segnali dei trasduttori è stata utilizzata proprio la fase del cross-spettro. 
Si fa infine notare che in passato per il calcolo dello spettro veniva utilizzata la definizione dello spettro 
stesso come trasformata di Fourier della funzione di correlazione, risultando un tempo di calcolo più lungo 







rispetto a quello necessario per il metodo usato oggigiorno basato sull’uso della trasformata rapida di Fourier 
(FFT). 
Una relazione importante che coinvolge l’ampiezza del cross-spettro è la seguente (Bendat [1]): 
        
 
                                                                                                                                                           
Questa relazione da luogo alla definizione di funzione di coerenza: 
   
     
        
 
            
             
                                                                                                               
La funzione di coerenza è importante perché nel caso ideale in cui si consideri un ingresso ed un’uscita 
attraverso un sistema che sia lineare, essa ha valore unitario. Nell’analisi di due segnali raccolti da trasduttori 
separati angolarmente di una certa quantità, che vedono passare sotto di essi la stessa storia di pressione, ad 
esempio, lo scostamento dal valore 1 della funzione di coerenza ci dice con quale bontà possiamo supporre 
che una determinata frequenza misurata da uno dei due trasduttori corrisponda allo stesso fenomeno misurato 
a quella frequenza dall’altro trasduttore. Se la funzione di coerenza si avvicina ad 1 significa che la causa che 
genera i due segnali è la medesima. 
 
Sistemi dinamici lineari con ingressi stocastici  
Dati due processi stocastici     e        stazionari, a media nulla, e con periodo di campionamento T, la 
correlazione fra i due processi (cross-correlazione) è definita come: 
                   
Come già evidenziato il cross-spettro è lo spettro della cross-correlazione. Per processi a tempo continuo la 
definizione è analoga: 
                     
E vale:  
                    
Spesso il cross-spettro e la cross-correlazione sono stimate dai dati sulla base delle misure di realizzazioni 
dei processi stocastici coinvolti. 
 
                                                                                    w 
                  u                                                              +         y 
                                                                                         + 
 
Con abuso di notazione, descriviamo il sistema con l’equazione: 
                   











Definiamo la Trasformata di Fourier in modo formale nel seguente modo: 
                      
Prendendo il valore assoluto al quadrato del primo e secondo membro (se necessario normalizzato col tempo 
ed usando il valore atteso): 
                                      
Moltiplicando primo e secondo membro per       si ottiene la seguente: 
                       
Dove si osserva che        è scomparso perché il rumore e l’ingresso non sono correlati. 
Nel caso invece del medesimo sistema lineare stazionario asintoticamente stabile, con f.d.t. G(s) e risposta 
all’impulso g(t), se il segnale di ingresso U(t) è un processo stocastico gaussiano allora anche l’uscita Y(t) è 
un processo gaussiano. 
 
Il teorema del campionamento e le sue conseguenze 
Nel processo di campionamento di un segnale      per convertirlo dalla forma analogica a quella digitale e 
successivamente processarlo il parametro chiave è la frequenza con la quale si effettua il campionamento. 
Considerato un generico segnale a tempo continuo      se ne osservi il seguente campionamento: 
           
dove   è il periodo di campionamento ed   è l’ -esimo campione considerato. 
Per scoprire le ripercussioni di questa scelta in campo temporale nel campo delle frequenze denominiamo 
     e       rispettivamente la trasformata di Fourier del segnale analogico      e della sequenza     . 
Come in precedenza otteniamo che: 
                   
  
    
               
  
    
                                                                                                 
Con passaggi algebrici non toppo complessi si perviene alla seguente formula che esprime la trasformata di 
Fourier della sequenza di campionamento in termini di risposta in frequenza: 
      
 
 





    
                                                                                                                                                 
Questa relazione mostra che la trasformata di Fourier di una sequenza di campionamento      è una replica, 
effettuata infinite volte della risposta in frequenza del segnale analogico di partenza     ,spaziata in 
frequenza di una quantità pari alla frequenza di campionamento di seguito introdotta nelle sue due 
formulazioni equivalenti: 
   
 
              =
   
   
Un esempio molto importante dell’effetto della scelta di una particolare frequenza campionatrice in 
funzione della banda del segnale analogico      è mostrato nella seguente Figura. 
 








Figura 4-6 Trasformata del segnale analogico      e della sequenza      con differenti valori della frequenza di 
campionamento. 
Nella Figura   è mostrato lo spettro del segnale analogico di partenza      con banda di ampiezza limitata 
pari a  ; nelle figure   e   sono mostrati gli spettri della sequenza di campionamento      per valori diversi 
della frequenza di campionamento impiegata (le figure   e   mostrano bene che lo spettro della sequenza di 
campionamento      è  lo spettro del segnale analogico      ripetuto infinite volte con intervalli di 
frequenza uguali alla frequenza di campionamento). Nell’ultima di esse è mostrato il fenomeno dell’ 
         che si verifica quando la frequenza campionatrice diventa inferiore a    e che implica la 
sovrapposizione delle diverse repliche della trasformata del segnale analogico iniziale con conseguenti effetti 
deleteri sulla possibilità di ricostruire con precisione il segnale iniziale a partire da quello campionato. 
La condizione che garantisce l’assenza di aliasing per i segnali a banda limitata è la condizione di Nyquist, 
nota anche come Teorema del campionamento espressa di seguito nelle sue due formulazioni equivalenti: 







    
 
 
                                                                                                                                                               
Questa relazione pone come condizione al non verificarsi del fenomeno di aliasing la necessità che la 
frequenza di campionamento    sia non inferiore a due volte l’ampiezza di banda B del segnale analogico. 
Nella pratica sperimentale tale condizione è realizzata in vari modi uno dei quali è costituito dall’inserimento 
di un filtro passa- basso prima della conversione analogico-digitale .Tale filtro ideale può essere costruito 
con le seguenti caratteristiche: 
 Ampiezza T 
 Intervallo di frequenze [     ] 
Questo filtro è in genere approssimato con un filtro di tenuta di ordine zero e la sua frequenza di taglio è 
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In questo capitolo sono riportati i risultati della campagna di prove realizzata sull’induttore DAPROT a tre 
pale. L’obiettivo di tale sperimentazione è stato quello di caratterizzare le prestazione in regime non 
cavitante e di verificare la bontà del modello teorico per le prestazioni dell’induttore in esame sviluppato dal 
Professor d’Agostino e dal suo gruppo di ricerca. Il modello di previsione delle prestazioni menzionato, è 
stato settato su un valore del rapporto tra gioco radiale (clearance ) e altezza di estremità ( tip ) della pala 
pari a circa il 2%, che corrisponde ad un valore della clearance radiale di circa 0.8 mm. 
 
5.1 Caratteristiche geometriche dell’induttore DAPROT a tre pale 
 
L’induttore è ,per sua stessa natura , un elemento ad elevata criticità. Esso è infatti utilizzato nei casi in 
cui si vogliano concentrare su di esso i fenomeni di cavitazione proteggendo così da questi altri elementi più 
sensibili: un esempio tipico si presenta nei razzi a propellente liquido dove l’induttore è utilizzato per 
innalzare la pressione del liquido ad un livello sufficiente ad evitare un elevato grado di cavitazione sulla 
pompa centrifuga posta a valle di questo. Ricordando che i fattori che maggiormente influenzano la 
cavitazione sono il campo di pressione che si instaura nel  liquido a causa della sua dinamica , ed il tempo di 
residenza del liquido stesso ad una pressione inferiore a quella di vapore, se ne deduce l’importanza del ruolo 
svolto dalla geometria scelta per l’induttore. L’induttore DAPROT3 è mostrato nella seguente figura. 
 








Figura 5-1 Vista frontale laterale e da dietro dell'induttore DAPROT3 
Per quanto riguarda la geometria di base essa è ottenuta per mezzo di un modello teorico di ordine ridotto. 
Tale modello è stato pensato con lo scopo di consentire all’induttore di realizzare un aumento graduale della 
pressione del liquido in direzione assiale evitando così il verificarsi delle intense cadute di pressione sul lato 
di aspirazione della paletta e la conseguente possibilità  che su di essa si inneschi la cavitazione. Le linee 
guida base della geometria del DAPROT3 sono un mozzo (hub) non cilindrico ,  passo tra le palette ed 
angolo di paletta (angolo tra la tangente alla paletta e la direzione assiale) entrambi variabili in direzione 
assiale. 
Nella seguente Tabella si riportano le principali caratteristiche dell’induttore in esame.  
 
Grandezza Simbolo Valore Unità di misura 
Numero di pale N 3  
Coefficiente di flusso 
in condizioni di 
disegno 
d 0.065  
Raggio di estremità      
(tip radius) 
rt 81.0 mm 
Lunghezza assiale L 90.0 mm 
Lunghezza della 
paletta sviluppata su 
un piano 
ca 63.5 mm 
Raggio del mozzo 
(hub) in ingresso 
rH1 35.0 mm 
Raggio del mozzo 
(hub) al bordo 
d’attacco 
rHle 44.5 mm 
Raggio del mozzo 
(hub) al bordo d’uscita 
rHte 58.5 mm 
Raggio del mozzo 
(hub) di uscita 
rH2 58.5 mm 
Altezza media di 
paletta 
hm 25.95 mm 
Angolo di estremità 
(tip)di paletta in 
ingresso  
βTle 82.10 deg 
Fattore di diffusione D 0.47  







Angolo di incidenza di 
estremità (tip) in 
condizioni di disegno 
α 2.58 deg 
Rapporto tra gli angoli 
di incidenza di 





Solidità al vertice     1.68  
Angolo di estremità 
(tip)di paletta in uscita 
βTte 70.56 deg 
Tabella 11: Principali caratteristiche geometriche dell’induttore DAPROT3. 
 
La seguente Figura mostra un disegno di massima dell’induttore con alcune delle caratteristiche geometriche 
sopra riportate . 
 
 
Figura 5-2 Disegno schematico dell'induttore DAPROT3 con le principali caratteristiche geometriche. 
 
5.1.1 Prove non cavitanti 
 
Obiettivo di questa sessione di prove è quello di ricavare la curva di prestazioni (   ) in regime non 
cavitante. La valutazione del coefficiente di prevalenza della pompa è stata effettuata basandosi unicamente 
sulle pressioni statiche a monte ed a valle della stessa poiché nel circuito non sono installati sistemi che 
consentano la misurazione della velocità del flusso a valle.  
Nella successiva Figura sono riportate le esatte posizioni dei trasduttori di pressione assoluti e differenziali 
impiegati. 








Figura 5-3 Posizione dei trasduttori di pressione utilizzati nella configurazione CPTF 
Il circuito di prova per la caratterizzazione delle prestazioni non cavitanti, come anche per quelle cavitanti 
che verranno analizzate nel seguente capitolo, è riconfigurato secondo la modalità CPTF, dove si ricorda che 
l’induttore è montato a sbalzo rispetto alla camera di prova, come mostrato dalla Figura 7-4, al fine di 
garantire l’accesso ottico attraverso il Plexiglas e consentire così la realizzazione di fotografie e filmati 
digitali durante le prove. 
5.1.2 Modalità di realizzazione delle prove 
 
Nella realizzazione di ognuna delle prove è stata seguita le seguente procedura: 
 acquisizione a motore spento dei dati relativi ai salti di pressione dei trasduttori differenziali che verranno 
poi usati durante la processazione dei segnali, per eliminare possibili offset riscontrati su tali trasduttori.  
Questa operazione che verrà eseguita dopo ogni spegnimento del motore ha una durata di 5 secondi ed uno 
scan rate di 200 campioni al secondo; 
  accensione motore e raggiungimento tramite rampa della velocità angolare dell’induttore ( ) desiderata. 
Tale valore deve rispettare i vincoli di fornire un numero di Reynolds (          
    ) superiore a 106 e 
di mantenere costante tale valore per tutta la prova affinché venga eliminata ogni dipendenza della 
prevalenza della pompa da tale parametro; 
 regolazione della pressione dell’aria all’interno del bladder così da imporre un valore di pressione 
dell’acqua in ingresso all’induttore superiore a quello della pressione di vapore , evitando così il possibile 
sviluppo di cavitazione durante la prova ; 
 regolazione del valore della portata d’acqua al valore prefissato attraverso la chiusura progressiva della 
silent throttle valve mediante pompa a pedale oppure con l’azionamento della pompa ausiliaria Grundfos   
 lettura del valore della portata dal display del flussimetro a valle della camera di prova; 
 spegnimento motore ed acquisizione dei dati dai trasduttori di pressione per la prova successiva. 
 
5.1.3 Risultati delle prove 
 
La serie di prove effettuata è stata realizzata con un Plexiglas che presenta un gioco radiale (clearance) di 0.8 
mm , infatti a fronte degli 81 mm del raggio di estremità dell’induttore l’interno del condotto presenta un 
raggio di 81.8 mm. La seguente figura mostra l’induttore ed il Plexiglas che lo contorna. 
 









Figura 5-4 L'induttore DAPROT3 racchiuso dal Plexiglass 
 
Sono stati effettuati due gruppi di prove, il primo con i trasduttori di pressione in condizione di non recesso 
e tre diversi valori velocità angolari ovvero 1500, 2000 e 2500 rpm ed il secondo con i trasduttori di 
pressione in condizione di recesso ed un solo valore della velocità angolare ovvero 1500 rpm . La posizione 
nel circuito dei trasduttori di pressione in condizioni di non recesso e di recesso è mostrata nella seguente 
figura evidenziata dai riquadri verdi. 
 
 
Figura 5-5 Posizione nel circuito dei trasduttori di pressione nelle configurazioni di recesso e non recesso . 
 
Per comprendere come sono stati prodotti e fatti variare nel circuito i parametri per la realizzazione delle 
curve di prestazioni ci si riferisce alla Figura 5-6.  
Come è mostrato in essa, il punto operativo della pompa è dato dalla intersezione di due curve: la curva 































In ogni gruppo di prove è stata scelta una portata diversa, partendo dal valore più alto di questa ottenibile 
con la silent throttle valve completamente aperta e la pompa ausiliaria spenta, condizioni che sono descritte 
nel grafico dalla curva del sistema nelle condizioni di massima apertura ovvero spostata più a destra 
possibile; il punto operativo così individuato descrive il coefficiente di flusso massimo che si è in grado di 
mantenere. Per caratterizzare poi l’induttore ai coefficienti di flusso più bassi si è chiudeva 
progressivamente la silent throttle valve mediante la pompa a pedale, e questo corrisponde sul grafico a 
spostare verso sinistra la curva del sistema fino a raggiungere le condizioni estreme di coefficiente di flusso 
nullo e prevalenza massima (Shut-off Head point). Se tuttavia risultava necessario analizzare il 
comportamento dell’ induttore a portate più elevate rispetto a quella massima iniziale si proseguivano le 
prove mediante la pompa ausiliare Grundfos, il cui inserimento nel circuito può essere rappresentato da una 
dilatazione della curva dell’induttore, proporzionale all’aumento di prevalenza che tale pompa può 
realizzare, facendo sì che essa intercetti la curva del sistema a  valori di prevalenza più bassi  e coefficienti 
di flusso più alti fornendo così per ognuna delle prove ,curve di prestazioni che descrivono in maniera 
completa tutte le possibili condizioni che possono stabilirsi nell’induttore. 
 
Figura 5-6 Tipici andamenti delle curve di sistema e di performance di un induttore 
 
A questo punto è rilevante osservare che la misura delle pressioni differenziali è affidata a due diversi tipi di 
trasduttori differenziali con rispettivi fondo scala di 1 e 7 bar e quindi diversi gradi di precisione della 
misura; le loro letture verranno indicate nei grafici con le sigle FS1 e FS7 .  Per essere certi che essi dessero 
lo stesso risultato nella lettura della pressione sono stati effettuati per ogni prova dei controlli per verificare il 
grado di sovrapposizione delle due letture. Di seguito si riporta un esempio di tali curve di calibrazione per  i 
due trasduttori in corrispondenza di un valore di    pari a 1500 rpm,  ricordando che le quantità riportate 
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  : differenza di pressione statica misurata tra valle e monte dell’induttore; 
 : densità dell’acqua alla temperatura di lavoro; 
  : velocità di rotazione dell’induttore; 
  :: raggio d’apice dell’induttore; 
 : portata volumetrica d’acqua. 
 
Figura 5-7 Confronto tra le letture di pressione dei due trasduttori differenziali di pressione per  =1500    . 
 
Dalla figura precedente si osserva che muovendosi verso i coefficienti di flusso più bassi le due curve 
presentano degli scostamenti significativi mentre tendono a sovrapporsi per i coefficienti di flusso più alti. 
Questo comportamento potrebbe essere ricondotto in prima analisi unicamente alla non perfetta taratura degli 
strumenti ed al loro differente grado di risoluzione precedentemente menzionato. In realtà tale 
comportamento nasconde un motivo più profondo, legato al grado di gioco radiale imposto dalle dimensioni 
del Plexiglas e che viene ben sintetizzato nella seguente figura. 


























Figura 5-8 Effetto del rapporto tra gioco radiale ed altezza di pala sulle prestazioni dell'induttore. (Brennen [1]) 
 
La Figura 5-8 mostra come la scelta fatta in questo lavoro di usare un valore di tale parametro molto ridotto 
comporti un aumento notevole delle prestazioni rispetto al caso in cui esso avesse avuto valori maggiori. 
Questo incremento è legato alla riduzione dell’area di ritorno che si offre al flusso elaborato dalla pompa. 
Infatti se si diminuisce la distanza tra l’estremità della paletta dell’induttore e l’alloggiamento in Plexiglas, si 
diminuisce di conseguenza la sezione attraverso la quale il flusso può tornare indietro a causa della 
differenza di pressione, che è negativa muovendosi da monte verso valle della paletta. Tale diminuzione del 
flusso di ritorno (backflow) permette alla pompa di operare sul flusso in modo più efficace e di aumentare al 
contempo la portata elaborata.  L’incremento di prevalenza, e quindi di pressione, è tanto significativo che i 
dati provenienti dai due trasduttori differenziali, impiegati nella lettura del salto di pressione generato, 
producono risultati differenti, soprattutto in corrispondenza dei bassi valori di  , quando le palette 
dell’induttore risultano maggiormente caricate. Infatti poiché il trasduttore differenziale con fondo scala da 1 
bar ha una soglia di misurabilità massima di 1.5 bar quando il salto di pressione elaborato dalla pompa 
eccede tale valore questo trasduttore entra in condizioni di saturazione evidenziando un comportamento 
diverso da quello con fondo scala a 7 bar e rendendo necessario considerare solo le letture fornite da 
quest’ultimo durante le prove. 
 
Nella successiva Figura si possono vedere le tre curve di prestazione ottenute per i tre valori di    
appartenenti al gruppo di prove con i trasduttori in condizioni di non recesso. 
 
 








Figura 5-9 Confronto tra le curve di prestazione ottenute per i 3 diversi valori di   per trasduttori in condizioni di 




Figura 5-10 Confronto tra le curve di prestazione ottenute per   =1500 rpm ed trasduttori nelle condizioni sia di 
recesso che di non recesso. In figura è  anche evidenziato il punto operativo(=0.059). 
 
Le predenti figure confermano l’ipotesi fatta inizialmente sull’indipendenza ,in regime non cavitante, delle 
prestazioni della pompa dalla velocità di rotazione dell’induttore e quindi dal numero di Reynolds quando 












Curva di prestazione non cavitante  -
 
 
 = 1500 rpm (FS1)
 =1500 rpm (FS7)
 =2000 rpm (FS1)
 = 2000 rpm (FS7)
 =2500 rpm (FS1)
 =2500 rpm (FS7)












Curva di prestazione non cavitante  -
 
 
 = 1500 rpm (FS1)
 = 1500 rpm (FS7)
 = 1500R rpm (FS1)
 = 1500R rpm(FS7)







tale parametro sia superiore al suo valore critico di 10
6
. Inoltre la freccia rossa nelle Figure 5-9 e 5-10 indica 
il punto operativo di disegno previsto per il DAPROT3 , di coordinate =0.065 e  ≈0.17 . Tali valori sono 
stati ricavati mediando i dati ottenuti dalle prove. 
Le seguenti Figure 5-11 e 5-12  descrivono l’andamento della velocità specifica dell’induttore in esame (  ) 
per i  differenti valori di Ω provati per entrambe le prove in condizioni di recesso e di non recesso.  
A questo scopo si ricorda che la velocità specifica è un parametro che descrive in generale la forma ovvero la 
classe di appartenenza della pompa. Esso è definito come segue: 
   






                                                                                                                                               
 
Figura 5-11 Andamento della velocità specifica  s al variare del coefficiente di flusso  per i tre valori di   in 
condizioni di non recessso . In figura è anche evidenziato il punto operativo(=0.059). 




















Andamento della velocità specifica in funzione del coefficiente di flusso
 
 
 = 1500 rpm
 =2000 rpm
 =2500 rpm








Figura 5-12 Andamento della velocità specifica s al variare del coefficiente di flusso  per di 1500 rpm ed i 
trasduttori nelle condizioni di non recesso e di recesso. In figura è  anche evidenziato il punto operativo(=0.065) 
considerando i dati provenienti dal trasduttore non recesso. 
 
 
Figura 5-8 Variazioni delle caratteristiche geometriche delle pompe al variare della velocità specifica  s. 
Vengono indicate anche le posizioni occupate dall’induttore in esame per il  di disegno, in base ai risultati 
sopra riportati. 
 




















Andamento della velocità specifica in funzione del coefficiente di flusso
 
 
Velocità specifica per  = 1500 rpm
Velocità specifica per  = 1500R rpm







Dalla lettura congiunta delle Figure 5-11 ,5-12 e 5-13 si osserva come il comportamento della pompa  cambi 
al variare del coefficiente di flusso , evolvendo dalla modalità di funzionamento tipica delle pompe 
centrifughe alle basse portate, fino al comportamento caratteristico delle pompe a flusso misto per i più alti 
valori del coefficiente di flusso. Si osserva che la pompa in condizioni di disegno (=0.065, 
        ),presenti un comportamento  al limite tra pompa centrifuga e pompa a flusso misto.  
Ciò è dovuto primariamente alla geometria della pompa , la quale presentando un mozzo di forma non 
cilindrica costringe il fluido elaborato a variare la sua posizione radiale, aumentando così l’effetto centrifugo 
su di esso . Dalla Figura 7-8 si nota inoltre che il comportamento della pompa non è influenzato dalla sua 
velocità di rotazione. Si ricorda infine l’effetto secondario ma non trascurabile indotto sul comportamento 
della pompa dal livello di gioco radiale imposto al flusso attraverso le dimensioni del Plexiglas ; una basso 
valore di tale parametro conferisce alla pompa un comportamento maggiormente centrifugo come risulta nel 
caso analizzato in questo lavoro. 
5.2 Effetto della temperatura sulle prestazioni in regime non cavitante 
In questo lavoro non sono state effettuate prove di caratterizzazione delle prestazioni in regime non cavitante 
in condizioni di temperatura. E’ tuttavia utile riportare in sintesi i risultati che su questo argomento sono stati 
ricavati in precedenti lavori di Tesi svolti presso il laboratorio di cavitazione di Alta. 
Nella seguente Figura sono riportate le curve di prestazione non cavitante realizzate per quattro differenti 
temperature nell’induttore DAPAMITO3 in una precedente campagna sperimentale realizzata presso Alta. Si 
può notare come l’aumento della temperatura causi un degrado delle prestazioni. 
 
 
Figura 5-15 Prestazioni non cavitanti per quattro diverse temperature . 
 
 
Osservando con attenzione il tipo di degrado della prevalenza che si realizza a seguito dell’aumento della 
temperatura, si registra un andamento simile al caso del degrado della prevalenza dovuto all’aumento del 









Confronto curve di prestazione per clearance 0.8 mm
  = 2500 rpm  Re =3.3204e+006  T =20 °C
  = 2500 rpm  Re =6.3397e+006 T =50 °C
  = 2500 rpm  Re =7.6702e+006 T =65 °C
  = 2500 rpm  Re =8.4242e+006 T =75 °C







valore di gioco radiale (clearance). Ciò è dovuto al fatto che l’aumento della temperatura dell’acqua , 
all’interno dell’intervallo di variazione di interesse in questo lavoro (20-100°C), causa una sostanziale 
diminuzione della viscosità a fronte di un valore della densità sostanzialmente invariato. E’ utile pertanto 
analizzare il grafico di Figura 7-11 che mostra l’andamento della viscosità cinematica dell’acqua al variare 
della temperatura. Si può supporre che l’effetto principale prodotto dalla diminuzione della viscosità 
dell’acqua, a seguito dell’innalzamento della sua temperatura, è un aumento virtuale del gioco radiale il 
quale porta al degrado delle prestazioni. Tale degrado diverrà sempre meno marcato all’aumentare della 
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Oggetto di questo capitolo è la presentazione delle prove effettuate sull’induttore DAPROT3 per la 
caratterizzazione delle sue prestazioni in regime cavitante. 
 
6.1 Introduzione 
Gli induttori sono tipicamente montati a monte delle pompe centrifughe per rispondere al trend attuale nella 
progettazione delle turbomacchine di impiego spaziale che si prefigge come obiettivi da un lato 
l’ottenimento di densità di potenza sempre maggiori e dall’altro una riduzione delle pressioni di stoccaggio 
dell’ossidante e del combustibile per ridurre il peso dei serbatoi nei quali sono contenuti. L’assenza di un 
induttore a monte della pompa comporterebbe lo svilupparsi su di essa di fenomeni cavitanti i quali 
condurrebbero ad un marcato degrado delle prestazioni rispetto al caso non cavitante, un forte 
danneggiamento superficiale ed infine l’insorgere di intense forze destabilizzanti. Il ruolo dell’induttore è 
così quello di impartire al fluido di lavoro un incremento di pressione fino al 20% di quello richiesto alla 
pompa principale permettendo così di spostare  gran parte dei fenomeni cavitanti dalla pompa su di esso. 
Proprio per il fatto che l’induttore si troverà a lavorare in presenza di cavitazione è necessario caratterizzare 
le sue prestazioni in regime cavitante . 
Le prestazioni delle turbopompe in regime cavitante sono presentate attraverso dei grafici che descrivono 
l’andamento della prevalenza (ψ) della pompa al variare del numero di Eulero (σ) per un valore fissato del 
coefficiente di flusso (Φ). La seguente figura mostra a confronto due grafici caratterizzanti le prestazioni di 
un induttore in regime cavitante e non cavitante.  
 








Figura 6-1 Prestazioni di un induttore in regime non cavitante e cavitante (Brennen [1]) 
 
I precedenti grafici possono essere letti a partire dai valori più alti della pressione in ingresso (e quindi del 
numero di eulero σ) in corrispondenza dei quali non c’è manifestazione del fenomeno cavitante e pertanto il 
valore della prevalenza letta in ordinata corrisponde a quella del regime non cavitante. Diminuendo il valore 
del σ si giunge alla soglia di innesco, individuata nel grafico precedente dall’ascissa    (numero di 
cavitazione di innesco) ed accompagnata da un funzionamento dell’induttore rumoroso con un classico tono 
grave;questo costituisce il principale sistema di rilevamento della cavitazione al primo stadio poiché 
consentendo la ripetibilità della misura del rumore è sempre preferibile ad un sistema di tipo visivo non 
sempre possibile. E’ rilevante osservare come in questo stadio la prevalenza abbia un valore prossimo a 
quello non cavitante e che il numero di cavitazione di innesco tenda ad assumere il suo valore minimo in 
corrispondenza del coefficiente di flusso di disegno. Diminuendo ulteriormente il valore di σ si incontra una 
nuova  soglia critica denotata da    (numero di cavitazione critico) in cui la prevalenza è diminuita di una 
quantità tra il 3% ed il 5% rispetto al suo valore non cavitante. A questo stadio si osserva che la cavitazione 
inviluppa quasi completamente l’induttore mentre è assente nei canali tra le pale di questo; per questo motivo 
la massa di fluido elaborata è ancora simile al caso non cavitante. A  seguito poi di una ulteriore diminuzione 
di σ si arriva all’ultima soglia critica    (numero di cavitazione di break down) evidenziata 
dall’intensificazione della cavitazione a cui segue un drastico degrado delle prestazioni con una diminuzione 
caratteristica del 30% della prevalenza (ψ) rispetto al suo valore in condizioni non cavitanti.  
E’ importante ricordare a questo punto i principali risultati degli studi condotti sull’effetto che il gioco 
radiale (solitamente normalizzato con l’altezza media di paletta) ha sul numero di cavitazione di innesco   ; 
sperimentalmente infatti, come mostra le due seguenti figure, si osservano degli incrementi del numero di 
cavitazione di innesco qualora si aumenti il gioco radiale tra l’estremità della paletta e la parte statorica 
oppure si lavori a differenti coefficienti di flusso o,il che è equivalente a differenti angoli di incidenza. Il 
motivo di ciò è che la cavitazione si innesca primariamente nei vortici generatisi nel campo di flusso che si 
stabilisce nel canale libero tra parte rotorica e quella statorica in conseguenza della differenza di pressione tra 
l’intradosso e l’estradosso della paletta. Inoltre poiché tale differenza di pressione aumenta con l’angolo di 
incidenza, le velocità del flusso nel canale di estremità aumentano e corrispondentemente deve aumentare 
anche il     come mostra la Figura 6-3. 








Figura 6-2 Effetto del gioco radiale sul numero di cavitazione di innesco in un induttore assiale(Brennen[1]) 
 
Figura 6-3 Effetto del gioco radiale sul numero di cavitazione di innesco in un induttore assiale a vari coefficienti 
di flusso Φ (Brennen [1]) 
E’ importante anche evidenziare l’influenza del coefficiente di flusso (Φ) sulle prestazioni. La Figura di 
inizio pagina evidenzia come al diminuire di questo parametro la prevalenza tende ad aumentare. Questo 
fenomeno è ben evidente nella seguente figura dove è mostrato anche come il degrado delle prestazioni, 
conseguente allo sviluppo della cavitazione sia più graduale per alti valori di Φ,mentre si mostra più marcato 
al diminuire del valore di quest’ultimo.  
 
Figura 6-4 Prestazioni di un induttore a vari coefficienti di flusso ed accentuato calo delle prestazioni per i valori 
di Φ più bassi 
Altro parametro che influenza in maniera determinante lo sviluppo della cavitazione è la concentrazione dei 
nuclei di cavitazione presenti nel liquido . Nel caso di esperimenti con acqua non essendo nota con esattezza 
la distribuzione di nuclei di cavitazione nel liquido è monitorato invece il contenuto di gas disciolto in esso. 
Richiamando le tre fasi sopra menzionate che si incontrano nello sviluppo della cavitazione e che vengono 







individuate dai tre numeri di Eulero caratteristici ovvero quello di innesco, quello critico e quello di break 
down il contenuto di gas disciolto influenza solo i primi due di tali parametri mentre il terzo non dipende da 
esso come mostra la seguente figura.  
 
Figura 6-5 Effetto del contenuto di aria disciolta nell’acqua sui numeri di cavitazione critici per una pompa 
centrifuga (Brennen [1)] 
Nella pratica sperimentale non disponendo di strumenti adatti alla misurazione del contenuto di gas disciolto 
nel liquido non è praticabile la determinazione dei numeri di cavitazione di innesco e di quello critico. 
Questo invece non vale per il numero di cavitazione di breakdown il quale,in ragione del fatto che la 
cavitazione quando innescata sia poco dipendente dalla popolazione dei nuclei, è di fatto indipendente da 
quest’ultima variabile ed è pertanto un parametro sempre efficace per la descrizione dei fenomeni cavitanti. 
6.2  Modalità di realizzazione delle prove 
I tipi di prove che possono essere realizzati nel Laboratorio di Cavitazione di Alta S.p.A per caratterizzare gli 
induttori in regime cavitante sono di due tipi.: quello discreto e quello continuo.  
Il primo caso consiste nella realizzazione dei grafici di prestazione  ψ-σ per valori fissati del coefficiente di 
flusso Φ attraverso singoli “punti” che corrispondono ad altrettante misurazioni. Di seguito è riportata in 
breve la procedura di realizzazione: 
1. Acquisizione ,a motore fermo,dei dati provenienti dai due trasduttori differenziali di pressione per 
poi sottrarli dai dati ricavati dalla prova ed eliminare così possibili offset dei trasduttori stessi. Questa 
fase ha una durata di 2 secondi ad un sample rate di 5000 campionamenti al secondo (sps). 
 
Figura 6-6 Impostazione del sistema di acqusizione dei dati per le prove cavitanti discrete 
 
2. Accensione del motore e raggiungimento attraverso rampa della velocità di rotazione desiderata. 
3. Impostazione della pressione del bludder, mediante la sua pressurizzazione o depressurizzazione 
fino al raggiungimento della pressione in ingresso desiderata. 
4. Impostazione del valore della portata fino al raggiungimento del valore del coefficiente di flusso Φ 
desiderato. 
5. Aquisizone dei dati provenienti dai trasduttori di pressione per 2 secondi con 5000 sps . 
6. Rilevazione del valore della temperatura di inizio e fine prova per ottenere il valore della densità e 
della pressione di vapore dell’acqua 
La ripetizione di tale procedura consente di ricavare, a fronte della variazione del sono numero di Eulero σ, 
punti appartenenti alla curva di prestazione in regime cavitante per un assegnato valore di Φ. 







Diverso è il caso delle prove di tipo continuo in cui la curva di prestazioni in regime cavitante non è più 
descritta mediante un numero finito di punti corrispondenti ad altrettante prove a diversi valori di σ, bensì  
mediante una singola prova in cui la pressione in ingresso è fatta variare in maniera pseudo-lineare cercando 
nel contempo di mantenere la portata volumetrica in ingresso più costante possibile. Di seguito si riporta una 
breve descrizione dell procedura operativa: 
1. Acquisizione ,a motore fermo,dei dati provenienti dai due trasduttori differenziali di pressione per 
poi sottrarli dai dati ricavati dalla prova ed eliminare così possibili offset dei trasduttori stessi. Questa 
fase ha una durata di 5 secondi ad un sample rate di 1000 campionamenti al secondo (sps). 
 
Figura 6-7 Impostazioni del sistema di acquisizione dei dati per le prove cavitanti continue 
 
 
2. Accensione del motore e raggiungimento attraverso rampa della velocità di rotazione desiderata 
3. Regolazione del valore della pressione mediante il riempimento o lo svuotamento di un membrana di 
pressurizzazione con aria (bladder):  
a) Riempimento del bladder: si parte dal valore minimo della pressione permesso dalla 
strumentazione del circuito e si immette aria all’interno della camera d’aria aumentando la 
pressione che grava sul liquido. Questa operazione può essere realizzata connettendo il 
bludder o con l’atmosfera esterna,mediante l’apertura della valvola bianca di Figura oppure 
con un circuito che eroga aria in pressione consentendo una notevole riduzione dei tempi. 
 
 
Figura 6-8 Sistema di riempimento/svuotamento del bludder 
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b) Svuotamento del bladder:Si parte ora da un valore della pressione abbastanza alto così da 
evitare l’innesco della cavitazione sull’induttore. A questo punto il bludder può essere 
svuotato e depressurizzato mediante l’azionamento di una pompa a vuoto la quale aspira 
l’aria dalla membrana e la scarica nel serbatoio di scarico azzurro sullo sfondo.  
Nelle due seguenti immagini sono mostrate uno schema dell’impianto di svuotamento del bludder ed un 
particolare di tale impianto. Si riporta di seguito i componenti schematizzati: 
S = valvola a spillo impiegata per regolare la portata di massa   proveniente dalla camera d’aria 
V = vacuometro usato per conoscere la pressione   presente nella bombola B  
B = bombola impiegata per mantenere costante la portata    in uscita dalla membrana di pressurizzazione 
P = pompa a vuoto usata per svuotare il circuito 
 
 
Figura 6-9 Rappresentazione schematica del circuito di svuotamento [2] 
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Per poter realizzare concretamente un esperimento continuo è necessario un meccanismo in grado di far 
variare la pressione statica nel serbatoio nel modo più lineare possibile. Riferendoci allo schema di figura 6-7 
si osserva che la pressione nella membrana è regolata attraverso un bilancio di portate. La membrana è 
collegata ad una valvola a spillo e da lì , mediante una doppia derivazione ad una bombola ed alla pompa a 
vuoto P. La procedura operativa consiste nell’impostare il valore della pressione nella bombola, controllabile 
attraverso il vacuometro V e regolare l’apertura della valvola a spillo così da mantenere costante la pressione 
letta sul vacuometro durante lo svolgimento dell’esperimento. Considerando che per la maggior parte 
dell’esperimento la valvola funziona in condizioni soniche e che la pompa a vuoto, del tipo ad anello liquido, 
una volta messa in funzione aspira l’aria dal bladder ad un rateo di portata volumetrica costante     si possono 
scrivere le seguenti equazioni che modellizzano il comportamento del sistema: 
 
   
  
     
   
  
        
                                  
La portata che passa attraverso la valvola a spillo,nel rispetto delle condizioni critiche è: 





   
 
   
   
 
dove    rappresenta l’area della sezione di gola della valvola a spillo. 






   
  
            
  
  
   
  
           
   
  
  
          
 






    
  
  
   
  
    
    
  
   
         
          
dove con     si indica il valore della pressione che si cerca di mantenere costante durante l’apertura/chiusura 
della valvola a spillo. Le precedenti equazioni indicano che: 
 la velocità di svuotamento      , ipotizzati   e     costanti, è direttamente proporzionale alla sola 
pressione della bombola    ; 
 per avere una variazione lineare della pressione bisogna mantenere costante il valore di    ; 
 per mantenere costante     si deve agire sull’area di gola    della valvola a spillo; 
 per     decrescente linearmente l’apertura della valvola deve aumentare in modo iperbolico. 
Le due ipotesi fatte sono quella di considerare la valvola critica e quella di ritenenere il volume della 
membrana costante durante lo svuotamento.  
La prima ipotesi di valvola in condizioni di criticità può considerarsi valida con buona approssimazione per 
tutta la durata dell’esperimento. Per conoscerne i limiti di validità di tale ipotesi è necessario considerare il 
seguente rapporto: 




   
 
 
   
 







Considerando infatti che il rapporto tra i calori specifici a pressione e volume costante per l’aria è       , 
l’equazione precedente dice che quando il rapporto di pressioni a primo membro supera il valore di 0.528 la 
sezione di gola non può più considerarsi in condizioni critiche ed il comportamento è di tipo esponenziale. 
Risulta quindi necessario scegliere valori opportuni di     cosicchè il ginocchio della curva media della 
pressione del liquido interessi solo la parte finale dell’esperimento. E’ opportuno notare a questo punto che 
maggiore è la velocità di svuotamento, maggiore è la porzione dell’esperimento con un andamento della 
pressione non lineare; infatti velocità più alte corrispondono a valori maggiori di     per cui il valore critico 
espresso dall’ equazione precedente viene raggiunto prima. 
La seconda ipotesi è che il volume della membrana sia costante durante lo svuotamento. Questo non è 
sicuramente verificato quando la pressione scende ad un livello tale che comincia a formarsi il pelo libero 
dell’acqua nel serbatoio, ma per uno svuotamento sufficientemente lento è un effetto secondario che può 
trascurarsi come si verificherà a posteriori mediante l’esperimento. 
4. Mantenimento della portata in ingresso alla camera costante: operazione questa che presenta un 
grado di difficoltà superiore rispetto al caso in cui non si effettuino operazioni sulla pressione del 
fluido. Questa operazione viene realizzata con la pompa a pedale mostrata nella seguente figura sia 
per le prove in regime cavitante che in regime non cavitante sia di tipo continuo che discreto. 
La pompa a pedale una volta azionata mette in moto un pistone che stira i canali elastomerici della 
Silent Throttle Valve  riducendo così l’area di passaggio disponibile per il flusso e quindi la portata. 
Vicersa aprendo la pompa a pedale il moto inverso del pistone consente una luce di passaggio 
maggiore al flusso ed un valore maggiore della portata. 
 
 
Figura 6-11 Pompa a pedale per la regolazione della portata 
5. Acquisizione dei dati dai trasduttori di pressione e dai flussimetri. Questa operazione effettuata in 
contemporanea ai punti precedenti ha una durata tipica di 4 minuti con un rateo di 1000 
campionamenti al secondo. 
6.3 Risultati sperimentali 
La caratterizzazione delle prestazioni in regime cavitante dell’induttore DAPROT3 è stata realizzata 
mediante la costruzione dei grafici  ψ- σ ottenuti dalle prove sperimentali di tipo continuo le quali 
consentono di ottenere per ogni prova una curva continua. Solo in seguito venivano eseguite le prove di tipo 
discreto per verificare il grado di sovrapposizione dei risultati e quindi l’indipendenza di questi dalla 
modalità di realizzazione della prova. Le prove discrete hanno quindi il compito di “validare” quelle 
continue nelle zone in cui esse incontrano delle criticità ovvero non rispettano più l’ipotesi di portata 
costante a causa dello sviluppo della cavitazione. Per ovviare a questo limite delle prove di tipo continuo, 
sono state realizzate varie prove per ciascun valore di Φ scegliendo poi solo quelle che meglio 







approssimavano un andamento di Φ costante. Le curve di prestazioni sono state ottenute dividendo le storie 
di pressione continua in piccoli intervalli ed operando poi la media di tali valori come si vedrà più nel 
dettaglio in seguito. Questo ha permesso di ottenere buone rappresentazioni per le curve a portate elevate 
mentre per le curve a bassa portata non sempre si è riusciti a mettere in luce l’andamento caratteristico con il 
“ginocchio” della curva in corrispondenza delle condizioni di “breackdown” a causa dell’elevata dispersione 
dei dati.  
Anche per determinare il valore     della riserva di vuoto che consentisse di raggiungere il valore minimo 
della pressione in ingresso all’induttore in 4 minuti, sono state realizzate varie prove sperimentali che 
tenessero conto dei principali requisiti richiesti da tale sistema per una corretta realizzazione delle prove.  
Essi sono da un lato l’ottenimento di un profilo di pressione decrescente in maniera più lineare possibile, 
dall’altro il legame che è stato evidenziato nelle formule precedenti tra     e la velocità di svuotamento del 
bladder e tra questa e la rapidità dell’insorgere della cavitazione nella turbopompa che è causa a sua volta di 
una maggiore difficoltà nel controllo della portata. Nel rispetto di tali limiti operativi il valore della     è stato 
fissato intorno a            , il quale può essere controllato durante ogni prova sulla scala negativa del 
vacuometro montato in uscita dalla bombola. 
La seguente tabella riporta le principali caratteristiche delle prove sperimentali realizzate per la 
caratterizzazione in regime cavitante del DAPROT3 con il Plexiglas da 0.8 mm di gioco radiale. 
Le curve sperimentali ricavate possono essere scomposte nella somma delle due componenti successive: 
 componente media: rappresenta il comportamento che può essere riprodotto ripetendo l’esperimento 
 componente oscillatoria: rappresenta l’insieme di due classi di fenomeni: 
- la prima rappresenta le difficoltà pratiche di mantenere costante la portata e questo corrisponde 
a muoversi su curve          adiacenti 
- la seconda riflette i fenomeni fisici che si sviluppano nella sezione di prova e nell’intero circuito 
( backflow, surge, fenomeni cavitanti etc). 
Per ottenere una rappresentazione dei dati epurata dalla parte oscillatoria si adotta la tecnica di dividere le 
storie di pressione continue in piccoli intervalli di durata temporale assegnata, mediandone poi i valori e 
sovrapponendo successivamente gli intervalli di media. Operando in questo modo l’intervallo da mediare è 
composto in parte dagli stessi valori dell’intervallo che lo precedeva facendo sì che il nuovo punto 
sperimentale non si discosti troppo dal precedente. E’ opportuno sottolineare che affinché questa tecnica 
produca risultati che abbiano significato fisico è necessario che la lunghezza dell’intervallo di media scelto 
sia tale che le variazioni della grandezza in gioco  non siano in media troppo elevate. La sovrapposizione di 
due intervalli successivi è solitamente rappresentata in termini percentuali; affermare che il “grado di 
sovrapposizione” degli intervalli è dell’80% significa che l’80% dei campionamenti di un intervallo coincide 
esattamente con l’80% degli ultimi campionamenti dell’intervallo precedente. Questo può essere interpretato 
in termini temporali osservando che i due intervalli contigui hanno la stessa durata temporale ma il secondo 
di essi, iniziando dopo, si estende del 20% in più rispetto al primo. La seguente figura illustra 
schematicamente questa tecnica. 
 
6-12 Rappresentazione grafica della sovrapposizione grafica degli intervalli all’ 80%([2]) 
 







Pertanto si comprende come la criticità di tale tecnica risieda nella lunghezza dell’intervallo di media, perché 
quanto maggiore sarà il suo valore tanto più marcato sarà l’addolcimento del comportamento reale delle 
curve di prestazione. Di contro una scelta di intervalli di media troppo lunghi abbinati ad elevati gradi di 
sovrapposizione porterebbero a nascondere zone di oscillazione significative e questo impedirebbe di fare 
l’ipotesi di condizioni di pressione stazionarie in tali intervalli la quale è un presupposto indispensabile per 
una corretta lettura dei dati. 
Prove cavitanti “fredde” 
 I seguenti grafici riportano l’andamento della pressione in ingresso alla pompa per i sei coefficienti di flusso 
analizzati in condizioni “fredde”. 
 
Figura 6-13 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.0455 in funzione del tempo 
 
 

























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.0455








Figura 6-14 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.0520 in funzione del tempo 
 
 
Figura 6-15 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.0585 in funzione del tempo 
 

























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.0520

























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.0585








Figura 6-16 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.065 in funzione del tempo 
 
Figura 6-17 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.0715 in funzione del tempo 
 




























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.065

























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.0715








Figura 6-18 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.078 in funzione del tempo 
 
E’ possibile ora tracciare la famiglia di curve        che descrivono parametricamente le prestazioni in 
regime cavitante dell’induttore in esame utilizzando come parametro libero il coefficiente di flusso Φ. 
Nella pratica sperimentale tuttavia risulta impossibile mantenere costante il valore della portata soprattutto 
nelle condizioni più vicine al “breakdown” dove la portata tende a subire delle forti oscillazioni che non 
possono essere compensate attraverso una regolazione manuale della valvola. La tabella seguente riporta le 
condizioni sperimentali in cui sono state realizzate le curve della figura successiva. 
 
Tabella 12 Principali caratteristiche delle prove cavitanti continue (  =0.065 condizione di disegno) 
 
La seguente figura riporta le prestazioni in regime cavitante dell’induttore DAPROT3per i sei coefficienti di 
flusso provati in condizioni di prova “fredde”. 

























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.078








Figura 6-19 Curve di prestazioni cavitanti continue “fredde” ai sei coefficienti di flusso provati 
 
L’irregolarità del comportamento mostrata dalle curve cavitanti continue è il risultato della difficoltà tecnica 
incontrata dall’operatore nel mantenere costante la portata. La variazione di portata infatti implica uno 
spostamento sulle curve cavitanti continue adiacenti che corrispondono al valore della portata assunto. 
Pertanto diminuendo il valore della portata si sposterebbe la curva verso valori della prevalenza più alti di 
quella che essa avrebbe se la portata fosse tenuta costante, di contro un aumento della portata comporterebbe 
uno spostamento della curva verso valori di prevalenza più bassi. Per eseguire una validazione delle prove 
cavitanti continue e dell’indipendenza dei valori misurati dalla modalità con cui le prove vengono eseguite, 
si riportano nelle seguenti figure i grafici     e         nei quali i risultati delle prove continue sono 
sovrapposti a quelli delle prove discrete. Questi grafici vanno letti simultaneamente per individuare gli 
intervalli di σ in cui il valore del rapporto      si discosta dall’unità ed in cui pertanto l’andamento di   
non è attendibile poiché la portata non è costante. Si ricorda infine che le prove discrete sono un ottimo 
strumento di verifica poiché forniscono punti che appartengono con certezza alla curva     per il 
particolare valore di   scelto. Esse sono state realizzate cercando di mantenere i valori della portata e della 
temperatura quanto più identici possibile a quelli scelti per la corrispondente prova continua. 

























Figura 6-20 Confronto tra le curve di o cavitanti continue e discrete per Φ=0.0455 
 
 
Figura 6-21 Confronto degli andamenti del coefficiente di flusso adimensionale al variare di  in condizioni 
continue e discrete per Φ=0.0455 



































Figura 6-22 Confronto tra le curve cavitanti continue e discrete per Φ=0.052 
 
 
Figura 6-23 Confronto degli andamenti del coefficiente di flusso adimensionale al variare di  in condizioni 
continue e discrete per Φ=0.052 
 




































Figura 6-24 Confronto tra le curve cavitanti continue e discrete per Φ=0.0585 
 
 
Figura 6-25 Confronto degli andamenti del coefficiente di flusso adimensionale al variare di  in condizioni 
continue e discrete per Φ=0.0585 




































Figura 6-26 Confronto tra le curve cavitanti continue e discrete per Φ=0.065 
 
 
Figura 6-27 Confronto degli andamenti del coefficiente di flusso adimensionale al variare di  in condizioni 
continue e discrete per Φ=0.065 








































Figura 6-29 Confronto degli andamenti del coefficiente di flusso adimensionale al variare di  in condizioni 
continue e discrete per Φ=0.0715 




































Figura 6-30 Confronto tra le curve cavitanti continue e discrete per Φ=0.078 
 
Figura 6-31 Confronto degli andamenti del coefficiente di flusso adimensionale al variare di  in condizioni 
continue e discrete per Φ=0.078 
 
Dalle precedenti Figure (dalla Fig.6-21 alla 6-32) si può osservare il buon grado di sovrapposizione tra le 
curve cavitanti continue e quelle discrete. Soltanto alla portata più bassa ed in regime di cavitazione spinta si 
apprezzano degli scostamenti sostanziali tra le prove continue e quelle discrete pertanto le prime saranno 
sempre preferibili alle seconde in quanto consentono di ottenere con sufficiente accuratezza i valori della 
curva di prestazioni cavitante      mediante un'unica prova (ciò è vero soprattutto alle portate più alte). 
Le seguenti Figure consentono di ottenere i valori di σ e di Φ in corrispondenza dei quali è possibile ottenere 
un valore percentuale qualsiasi della caduta di prevalenza ψ; in figura esso è fissato al 5% ma ,ovviamente, 
tale operazione può essere eseguita per ricavare i valori di σ e di Φ per un valore percentuale qualsiasi della 
caduta di prevalenza 




































Figura 6-32 Curve di prestazioni continue "fredde” con evidenziata una caduta percentuale della prevalenza del  
 
 
Figura 6-33 Curva del numero di Eulero corrispondente al valore per cui la prevalenza si abbassa del 5% 











































6.4  Caratterizzazione fotografica della cavitazione fredda del DAPROT3 
Durante le prove di caratterizzazione in regime cavitante , sono state realizzate una serie di fotografie e 
filmati digitali sfruttando l’accesso ottico fornito dal Plexiglas questa volta montato senza i trasduttori di 
pressione . Esse hanno lo scopo di documentare lo sviluppo della cavitazione nell’induttore in esame e 
pertanto sono state realizzate per ognuno dei sei coefficienti di flusso provati. Assegnato un certo valore di 
Φ, venivano poi imposti precisi  valori della pressione in ingresso ( e di conseguenza di σ), come si faceva 
per le prove discrete , e si eseguivano quindi fotografie e filmati digitali in tali condizioni di prova. Il 
risultato di tale campagna fotografica è riassunto nei seguenti grafici     per ciascuno dei sei coefficienti 
di flusso provati, dove le foto descrivono le diverse fasi dello sviluppo della cavitazione. 
 
 
Figura 6-34 Curva di prestazione in regime cavitante dell’induttore DAPROT3 per Φ=0.0455 con fotografie 
dell’induttore nelle condizioni discrete evidenziate dalle frecce 








Figura 6-35 Curva di prestazione in regime cavitante dell’induttore DAPROT3 per Φ=0.052 con fotografie 
dell’induttore nelle condizioni discrete evidenziate dalle frecce 
 
 
Figura 6-36 Curva di prestazione in regime cavitante dell’induttore DAPROT3 per Φ=0.0585 con fotografie 
dell’induttore nelle condizioni discrete evidenziate dalle frecce 








Figura 6-37 Curva di prestazione in regime cavitante dell’induttore DAPROT3 per Φ=0.065 con fotografie 
dell’induttore nelle condizioni discrete evidenziate dalle frecce 
 
 
Figura 6-38 Curva di prestazione in regime cavitante dell’induttore DAPROT3 per Φ=0.0715 con fotografie 
dell’induttore nelle condizioni discrete evidenziate dalle frecce 








Figura 6-39 Curva di prestazione in regime cavitante dell’induttore DAPROT3 per Φ=0.078 con fotografie 
dell’induttore nelle condizioni discrete evidenziate dalle frecce 
 
Le figura precedenti mettono in luce il differente comportamento mostrato dalla cavitazione in  
corrispondenza delle diverse portate. Alle portate più basse e per i numeri di cavitazione più bassi (figura 
6.35) il flusso risulta caratterizzato dalla cavitazione cosiddetta di “backflow”: essa è caratterizzata dal flusso 
di ritorno ,che si manifesta drammaticamente in corrispondenza delle basse portate, il quale tende a riportare 
verso monte le bolle di vapore generatesi sulle pale. Il flusso di “backflow” può essere individuato mediante 
il monitoraggio della pressione in ingresso all’induttore nel frangente in cui si passa dalle condizioni di 
motore fermo a quello di motore in moto. In condizioni di portate elevate si verifica una forte riduzione della 
pressione statica in ingresso rispetto al caso di motore fermo e tale riduzione sarà tanto più elevata quanto 
maggiore sarà la velocità del flusso in ingresso alla pompa; tale riduzione è dovuta alle perdite dinamiche di 
pressione nei vari tratti del condotto che sono proporzionali al quadrato della velocità del flusso il quale è a 
sua volta legato, mediante i triangoli della velocità, alla velocità di rotazione dell’induttore. Al contrario in 
condizioni di basse portate la pressione in  ingresso tende ad aumentare e questo può essere ricondotto 
all’effetto di pompaggio del flusso di backflow il quale trasporta con se la rotazionalità conferitagli 
dall’induttore ed il conseguente effetto centrifugo che porta i trasduttori sulla sezione di ingresso a leggere 
pressioni maggiori. 
Dalle figure precedenti si può quindi dedurre che per i coefficienti di flusso più bassi la cavitazione tende a 
svilupparsi in modo rapido dopo essere comparsa mentre, in corrispondenza dei coefficienti di flusso più alti 
essa abbia un carattere più ordinato e gli effetti del flusso di “backflow” (limitati rispetti al caso di  bassi) 
sono visibili solo in coda al vortice che si distacca dalle pale; le zone in cui si incontrano tale vortice ed il 
flusso di ritorno sono interessate da un mescolamento turbolento e dalla inevitabile distruzione della struttura 
coerente del vortice stesso. 







Ciò che si evidenzia alle portate elevate è una cavitazione diretta principalmente verso le pale che è 
facilmente individuabile mediante un analisi acustica a causa del rumore di “scoppiettio” secco e frequente 
che la accompagna.  
Dalle precedenti figure si può inoltre ricavare un’ accurata descrizione dell’evoluzione della cavitazione al 
diminuire del  per un assegnato coefficiente di flusso . Dalla figura 6-38 relativa al coefficiente di flusso 
di disegno si osserva che già per  pari a 0.39 si è formato il vortice in corrispondenza del raggio di estremità 
della pala (“tip”) dove essa è stata raccordata ed è maggiormente caricata. Questo vortice incontra poi il 
flusso di “backflow”  viene stirato e sfilacciato e forma un sottile strato esterno (“cloud cavitation”) che 
avvolge l’induttore. Man mano poi che il  diminuisce il vortice tende ad estendersi in direzione radiale ed a 
destabilizzarsi  pur rimanendo attaccato. In queste condizioni la cavitazione occupa tutto il condotto centrale 
dell’induttore il quale incorre nelle condizioni di “breakdown” con il conseguente degrado delle prestazioni. 
Nella seguente figura si riporta in sintesi i vari stadi di sviluppo della cavitazione nelle varie condizioni di 
pressione e di flusso. 
 
 
Figura 6-40 Stadi della cavitazione per tutti i coefficienti di flusso provati e per valori  di pressione simili per 
tutte le prove. 
































Analizzando inoltre le figure precedenti si può osservare che la cavitazione che si sviluppa nell’induttore è  
asimmetrica; uno dei tre canali è infatti maggiormente interessato dalla cavitazione rispetto agli altri due. 
Tale fenomeno è chiarito dal seguente insieme di istantanee che riportano lo stato della cavitazione 
sull’induttore per =0.0455 e per =0.083. 
 
Figura 6-41 Istantanee dell’induttore DAPROT3 per =0.0455 e =0.083 che mostrano, da sinistra a destra 
l’andamento asimmetrico della cavitazione 
 
L’asimmetria della cavitazione compare per tutti i valori del coefficiente di flusso ed è con tutta probabilità 
riconducibile alle inevitabili imperfezioni costruttive delle pale. Tipicamente la pala maggiormente 
interessata dalla cavitazione è quella che a causa della sua geometria vede concentrarsi su di essa condizioni 
depressive più intense di quelle delle altre due pale. 
6.5 Prove cavitanti “calde” 
Le prove di caratterizzazione in regime cavitante sono state effettuate alla temperatura di 80 °C come già 
ricordato nella Figura 6-19 . Tramite tali prove si riuscirà a verificare gli effetti prodotti dalla variazione di 
temperatura sulle prestazioni in regime cavitante. Tuttavia si ricorda anche che eseguire prove a temperature 
differenti consente di prevedere le prestazioni della pompa provata nel caso in cui essa operi con differenti 
tipi di liquidi mediante il metodo di Ruggeri-Moore. Tale metodo consente di scalare il comportamento della 
pompa al variare del tipo di liquido, della velocità di rotazione e della velocità della pompa stessa.  
I seguenti grafici riportano l’andamento della pressione in ingresso alla pompa per i sei coefficienti di flusso 
analizzati in condizioni “calde”. 
Inserisci grafici p- t 








Figura 6-42 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.0455 in funzione del tempo 
 
 
Figura 6-43 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.052 in funzione del tempo 
 


























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.0455



























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.052








Figura 6-44 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.0585 in funzione del tempo 
 
 
Figura 6-45 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.065 in funzione del tempo 



























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.0585


























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.065








Figura 6-46 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.0715 in funzione del tempo 
 
 
Figura 6-47 Andamento della pressione in ingresso alla pompa per Φ=0.078 in funzione del tempo 
 
La seguente figura riporta la famiglia di curve        che descrivono parametricamente le prestazioni in 
regime cavitante dell’induttore DAPROT3 per i sei coefficienti di flusso provati in condizioni di prova 
“calde”. 



























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.0715



























Andamento della pressione in funzione del tempo per =0.078








Figura 6-48 Curve di prestazioni cavitanti continue “calde” ai sei coefficienti di flusso provati 
 
Nelle seguenti figure si riportano i grafici     e         delle prove continue sovrapposti a quelli delle 
prove discrete, quest’ultime realizzate in condizioni più simili possibili alle prime al fine di ottenere una 
“validazione” di queste . Come per le prove “fredde”  questi grafici vanno letti simultaneamente per 
individuare gli intervalli di σ in cui il valore del rapporto      si discosta dall’unità ed in cui pertanto 
l’andamento di   non è attendibile poiché la portata non è costante.  
 
 
Figura 6-49 Confronto tra le curve di prestazioni cavitanti e degli andamenti del coefficiente di flusso 
adimensionale al variare di  in condizioni continue e discrete “calde”  per Φ=0.0455 
 






















































Figura 6-50 Confronto tra le curve di prestazioni cavitanti e degli andamenti del coefficiente di flusso 




Figura 6-51 Confronto tra le curve di prestazioni cavitanti e degli andamenti del coefficiente di flusso 
adimensionale al variare di  in condizioni continue e discrete “calde”  per Φ=0.0585 


































































Figura 6-52 Confronto tra le curve di prestazioni cavitanti e degli andamenti del coefficiente di flusso 




Figura 6-53 Confronto degli andamenti del coefficiente di flusso adimensionale al variare di  in condizioni 
continue e discrete “calde”  per Φ=0.0715 


































































Figura 6-54 Confronto degli andamenti del coefficiente di flusso adimensionale al variare di  in condizioni 
continue e discrete “calde”  per Φ=0.078 
 
Dalle precedenti figure (6-44 a 6-49) i punti ottenuti in condizioni discrete si sovrappongono bene alle curve 
di prestazione continua confermando l’effettiva presenza fisica di “scalini” nelle prove con coefficiente di 
flusso inferiori a quello di disegno. 
Le seguenti Figure consentono di ottenere i valori di σ e di Φ in corrispondenza dei quali è possibile ottenere 
un valore percentuale qualsiasi della caduta di prevalenza ψ; in figura esso è fissato al 5% ma ,ovviamente, 
tale operazione può essere eseguita per ricavare i valori di σ e di Φ per un valore percentuale qualsiasi della 
caduta di prevalenza. 




































Figura 6-55 Curve di prestazioni continue "calde” con evidenziata una caduta percentuale della prevalenza  
del 5% 
 
Figura 6-56 Curva del numero di Eulero corrispondente al valore per cui la prevalenza si abbassa del 5% 
rispetto al valore a regime,in funzione del coefficiente di flusso per prove “fredde”. 
. 
Per le prove cavitanti “calde ”non è stato possibile realizzare una sessione fotografica poiché è stato 
necessario sostituire il Plexiglas con un condotto in alluminio di uguale gioco radiale e questo per evitare le 
dilatazioni termiche che il primo avrebbe subito a contatto con il liquido di lavoro ad alta temperatura e che 












































Effetti termici sulla cavitazione 
Per comprendere nel dettaglio l’effetto di un aumento della temperatura sulle prestazioni cavitanti si 
consideri una singola bolla o nucleo di cavitazione; se questo incontra una regione di bassa pressione 
comincia a crescere. Il liquido sulla superficie della bolla vaporizzerà per fornire l’aumento del volume di 
vapore che riempie la bolla . Si può considerare ora cosa accade a due diverse temperature, una bassa e 
l’altra alta. 
Nel caso di temperatura bassa la densità del vapor saturo nella bolla è anch’essa bassa e pertanto la velocità 
di evaporazione della massa del liquido necessario è molto limitata. Di conseguenza la velocità a cui il calore 
fornito viene utilizzato come calore latente di vaporizzazione è ridotta. Poiché il calore verrà prelevato dal 
liquido circostante e poiché la sua velocità di trasferimento è limitata , la temperatura dell’interfaccia 
scenderà molto poco sotto quella del liquido. Di conseguenza la pressione di vapore nella cavità scende 
leggermente al di sotto del valore della pressione di vapore alla temperatura del liquido. Perciò la forza 
motrice della crescita della bolla (       non è molto influenzata dagli effetti termici. 
Nel caso invece di temperatura alta la densità del vapor saturo può essere maggiore di quella a bassa 
temperatura anche di molti ordini di grandezza , pertanto la velocità di vaporizzazione della massa per la 
stessa velocità di crescita del volume della bolla è più grande. Di conseguenza il calore che deve essere 
condotto all’interfaccia è molto maggiore e questo comporta l’instaurarsi di uno spesso strato limite termico 
all’interfaccia con il liquido. Questo di contro fa sì che la temperatura nella bolla scenda ben al di sotto di 
quella nel liquido e di conseguenza la pressione di vapore all’interno della bolla è molto più bassa di quella 
che ci si sarebbe altrimenti aspettati. Di conseguenza la forza motrice sottesa alla crescita della bolla è 
ridotta.  
E’ proprio questa riduzione nella velocità di crescita della bolla dovuta agli effetti termici ad essere l’origine 
dell’effetto termico nelle prestazioni cavitanti delle pompe. Poiché la diminuzione di prevalenza che si 
verifica durante la cavitazione è principalmente dovuta alla distruzione del flusso provocata dai volumi di 
vapore che crescono e collassano nella pompa, qualsiasi riduzione nella velocità di crescita delle bolle 
attenuerà questa distruzione e risulterà in un aumento di prestazioni. Questo effetto termico può essere esteso 
a cavità attaccate o di pala. Al bordo d’uscita di una cavità di pala il vapore è incluso dal flusso con una certa  
portata di volume che dipenderà dalla velocità del flusso e da altri parametri geometrici. A temperature più 
alte questo implica una più grande velocità di inclusione della massa di vapore a causa di una più grande 
densità di vapore. Poiché la vaporizzazione per bilanciare questa inclusione si verifica sulla superficie della 
cavità, questo implica una più grande differenza di temperatura alle temperature più alte. Di conseguenza si 
avrà una pressione di vapore nella cavità più bassa di quello che ci si sarebbe potuti altrimenti aspettare e 
quindi un numero di cavitazione “effettivo” più grande. Pertanto le prestazioni cavitanti migliorano alle 
temperature più alte. 
Di seguito sono riportati i grafici che presentano gli effetti termici sulle prestazioni in regime cavitante per il 
Plexiglas utilizzato con 0.8 mm di gioco radiale. Come spiegato nel dettaglio prima una variazione di 
temperatura del liquido di lavoro causerà una variazione nella curva di prestazione della pompa. Le seguenti 
figure mettono a confronto le curve di prestazioni ottenute in regime cavitante per le prove “calde” poste a 
confronto con quelle relative alle prove “fredde”per i sei coefficienti di flusso provati. Si osservi che in 
ordinate è riportato il coefficiente di prevalenza cavitante normalizzato con quello in condizioni non 
cavitanti. 








Figura 6-57 Curve di prestazioni cavitanti “calde” a confronto con quelle “fredde” per =0.0455 
 
 
Figura 6-58 Curve di prestazioni cavitanti “calde” a confronto con quelle “fredde” per =0.052 












































Figura 6-59 Curve di prestazioni cavitanti “calde” a confronto con quelle “fredde” per =0.0585 
 
 
Figura 6-60 Curve di prestazioni cavitanti “calde” a confronto con quelle “fredde” per =0.065 












































Figura 6-61 Curve di prestazioni cavitanti “calde” a confronto con quelle “fredde” per =0.0715 
 
 
Figura 6-62 Curve di prestazioni cavitanti “calde” a confronto con quelle “fredde” per =0.078 
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7  Instabilità fluidodinamiche:Indagine sperimentale sugli 
induttori DAPROT3 e DAPAMITOR3 
L’andamento odierno di sviluppare turbomacchine con densità di potenza sempre maggiori ha portato a 
velocità di funzionamento sempre più alte e questo, per quanto riguarda le interazioni fluido strutturali, ha 
prodotto da un lato un amplificazione dell’intensità di quelle già note e dall’altro l’insorgerne di altre finora  
sconosciute. Tali fenomeni nell’ambito di una missione spaziale possono avere conseguenze che vanno da 
severi danneggiamenti strutturali fino alla perdita della missione stessa. E’ evidente quindi la necessità di 
analizzare accuratamente le instabilità che si sviluppano nelle turbomacchine. 
In questo capitolo è presentato il lavoro di ricerca e di analisi delle instabilità fluidodinamiche osservate 
sull’induttore DAPROT3 e delle oscillazioni POGO sull’induttore DAPAMITOR3 . Nel primo paragrafo è 
inoltre riportata in sintesi la classificazione delle instabilità fluidodinamiche e rotodinamiche reperibili in 
letteratura ; essa si presenta necessariamente lacunosa a causa della complessità di tali fenomeni e del lavoro 
di ricerca ancora necessario per una loro piena comprensione. 
7.1 Classificazione generale dei fenomeni di instabilità 
La vasta gamma dei fenomeni di instabilità che possono insorgere nelle turbomacchine sono raggruppati in 
letteratura in tre grandi categorie ognuna delle quali comprende in sé svariati fenomeni. 
 Oscillazioni globali del flusso: sono fenomeni che coinvolgono oscillazioni del flusso su larga 
scala. Questi sono ulteriormente classificabili in : 
 “Stallo rotante” e “Cavitazione rotante” 
Questi fenomeni possono verificarsi quando alla turbomacchina viene richiesto di funzionare 
ad elevati angoli di incidenza ovvero vicino al valore dell’angolo in corrispondenza del 
quale possono stallare. Nelle macchine con elevato numero di pale, come i compressori, si è 
osservato che nella fase iniziale lo stallo si verifica solo su alcune pale vicine tra loro ed in 
seguito la “cella stallata” si propaga in direzione circonferenziale alle pale vicine con una 
velocità che è una frazione di quella di rotazione della macchina. Questo fenomeno è tuttavia 
analogo a quello osservabile in macchine con un numero ridotto di pale come le pompe 
centrifughe. Quando poi la macchina comincia ad operare in regime cavitante può ancora 
verificarsi lo stesso fenomeno seppure in una forma leggermente diversa noto come “ stallo 
rotante con cavitazione”. Tuttavia può verificarsi anche un altro fenomeno noto con il nome 
di “cavitazione rotante” il quale prevede che una o due pale presentino un grado maggiore di 
cavitazione e che questo disturbo si propaghi in direzione circonferenziale , come avveniva 
per lo stallo rotante , tuttavia ora con velocità supersincrona. 
 
 







 “Surge” ed “auto-oscillazione” 
Il “surge” è una forma di instabilità che si presenta nelle macchine a cui sia richiesto di 
operare in condizioni di elevati carichi sulle pale, condizione questa che coincide 
tipicamente con la zona in cui la curva di prestazioni ( -) ha pendenza positiva. Questo è 
un tipo di instabilità di sistema alla quale contribuiscono tutti i componenti che lo formano 
(riserve, valvole, linee di aspirazione e mandata). Essa provoca oscillazioni di pressione e 
portata attraverso l’intero impianto. Nel caso in cui tale fenomeno si manifesti in presenza di 
cavitazione esso prende il nome di “auto-oscillazione” e in questo caso può verificarsi anche 
nelle zone della curva di prestazione a pendenza negativa. 
 “Cavitazione parziale” e “Supercavitazione” 
Tali eventi possono diventare instabili se la lunghezza della cavità si avvicina a quella della 
pala, nel qual caso la cavità collassa nella regione vicino al bordo d’uscita. Fenomeni di 
questo tipo possono portare ad oscillazioni violente e drammaticamente evidenti della 
lunghezza della cavità. 
 “Line resonance” 
I fenomeni di risonanza insorgono nel caso in cui una delle frequenze di passaggio delle pale 
di una turbomacchina coincida con uno dei modi acustici della linea di aspirazione o di 
quella di scarico. L’ampiezza delle oscillazioni di pressione associate a questi fenomeni di 
risonanza possono causare importanti danni strutturali. 
 “Rumore di cavitazione” 
Il rumore di cavitazione può a volte raggiungere livelli sufficienti a causare la risonanza con 
le frequenze di vibrazione strutturali. 
 “Oscillazioni POGO” 
A differenza dei casi precedenti che consideravano la turbomacchina ferma in un sistema di 
riferimento non inerziale questa forma di instabilità insorge quando la turbomacchina sia 
soggetta a forti accelerazioni. Un esempio classico di tale forma di instabilità si verifica in 
un razzo a propellente liquido, in cui le vibrazioni longitudinali del razzo causano 
oscillazioni di pressione e di portata del flusso all’interno dei serbatoi e dei tubi di ingresso; 
questi eventi, accoppiandosi con le oscillazioni della pompa (“cavitation surge”), causano 
fluttuazioni dell’accelerazione e quindi della spinta del veicolo in senso longitudinale. 
 Oscillazioni locali del flusso: i principali tipi di problemi causati da oscillazioni locali del flusso e 
da vibrazioni delle palette sono: 
 “Flutter di paletta” 
Analogamente al caso dei profili alari ci sono circostanze in cui una pala individuale può 
cominciare a vibrare (o a divergere) in conseguenza delle particolari condizioni di flusso 
(angolo di incidenza, velocità), della rigidezza della pala e del sistema di supporto. 
 “Eccitazione di paletta” 
Questo fenomeno può presentarsi se esistono interazioni rotore-statore. Il caso precedente si 
verifica in assenza di eccitazione tuttavia in una turbomacchina esistono vari meccanismi di 
eccitazione che possono causare vibrazioni di pala significative. Questo è particolarmente 
vero per una schiera di pale di uno statore che operi a valle di un rotore e viceversa: le scie 
che si distaccano dalle pale a monte possono causare seri problemi di vibrazione alle pale a 
valle alla frequenza di passaggio delle pale o a un suo multiplo. La asimmetria del condotto 
di ingresso, la voluta, o la cassa di alloggiamento possono causare eccitazione delle pale 







della girante in corrispondenza della frequenza di rotazione della girante. L’eccitazione della 
pala può anche essere dovuta al distacco di vortici o alle oscillazioni di zone cavitate. 
 Forze radiali e rotodinamiche : le componenti delle forze globali perpendicolari all’asse di 
rotazione possono dar luogo a vari tipi di problemi: 
 “Forze radiali” 
Le forze radiali che agiscono perpendicolarmente all’asse di rotazione sono causate dalle 
non uniformità in direzione azimutale presenti nel flusso in ingresso,nella voluta, o 
nell’alloggiamento. Sebbene esse possano essere stazionarie rispetto all’alloggiamento, i 
carichi che agiscono sulla pompa, e quindi sui cuscinetti attraverso l’albero, sono sufficienti 
a creare vibrazione usura o anche rottura dei cuscinetti. 
 “Forze rotodinamiche” 
Sono il risultato del moto eccentrico dell’asse di rotazione dell’albero e della girante. I 
contributi a queste forze possono venire dalle tenute, dal flusso attraverso l’induttore, dai 
flussi di trafilamento o quelli che si verificano nei cuscinetti. Esse possono provocare una 
riduzione della velocità critica dell’albero e quindi un calo delle prestazioni ( riduzioni della 
velocità operativa raggiungibile dalla macchina).Questo tipo di instabilità è di solito sub 
sincrona. 
In realtà molti dei fenomeni elencati finora possono presentarsi contemporaneamente ed interagire tra di loro. 
In letteratura esistono vari studi su alcune di queste interazioni; il più noto di tali fenomeni di risonanza è 
quello che coinvolge le frequenze di eccitazione dovute al passaggio delle pale ed i modi acustici delle linee 
di aspirazione e di scarico. Altri esempi sono quello delle interazioni dello stallo rotante e delle frequenze 
della linea acustica oppure quello del moto rotodinamico dell’albero e dei flussi subsincroni non stazionari 
associati al ricircolo del flusso all’ingresso delle pompe centrifughe. Un metodo per comprendere la natura 
del fenomeno vibratorio di una turbomacchina è individuare la frequenze tipiche a cui esso si manifesta ed 
indagare poi la variazione di queste frequenze con la velocità di rotazione. Infatti ognuna delle instabilità 
sopra descritte è riconoscibile dalle frequenze dominanti che la compongono alcune delle quali risultano 
essere funzioni della velocità di rotazione; la seguente Tabella riporta le frequenze di vibrazione tipiche dei 
fenomeni oscillatori che possono essere osservati nelle turbomacchine. 
 
TIPO DI INSTABILITA’ CAMPO DI FREQUENZA 
Surge Sistema dipendente; 310 Hz nei compressori 
Auto-oscillazione Sistema dipendente; (0.10.4)  nei compressori 
Stallo rotante (0.50.7)  
Stallo nel diffusore (0.050.25)  
Cavitazione rotante (1.11.2)  
Cavitazione parziale oscillante    
Distacco dei vortici Frequenza naturale di distacco 
Rumore di cavitazione 120 kHz 
Forze radiali Frazione di    
Vibrazioni rotodinamiche Frazione di   (quando  ci si avvicina alla velocità 
critica) 
Flutter di paletta Frequenza naturale della paletta nel fluido 
Eccitazione per il passaggio di paletta        ,            nel sistema statorico 







       ,            nel sistema rotorico 
Tabella 13 Intervalli di frequenza delle instabilità elencate sopra (   e    sono rispettivamente il numero di pale 
statoriche e rotoriche, mentre     è il fattore a comune tra    e    ) (riadattato da Brennen[1] e Pace[5]) 
Stallo rotante 
Lo stallo rotante è un fenomeno che può verificarsi in una schiera di palette quando a queste è richiesto di 
operare ad elevati angoli di incidenza vicino a quelli per i quali la pala stalla. Nelle pompe questo accade 
quando il coefficiente di flusso  è stato portato ad un valore uguale o inferiore a quello corrispondente al 
valore massimo del coefficiente di flusso  . Una descrizione dello stallo che si propaga è stata fornita per 
primi da Emmons et al. 
 
Figura 7-1 Schema di una cella stallata nello stallo rotante o cavitazione rotante (Brennen [1]) 
 
La Figura 7-1 presenta una schiera di palette che opera ad elevati valori dell’angolo di incidenza. Se la 
paletta B dovesse stallare,genererebbe una scia separata aumentando così il bloccaggio del flusso nel canale 
tra le pale A e B. Questo produrrebbe a sua volta un incremento dell’incidenza del flusso sulla paletta A ed 
una diminuzione di incidenza per il flusso sulla paletta C. Pertanto la paletta A tenderebbe a stallare, mentre 
un eventuale stallo sulla paletta C verrebbe inibito. La cella stallata della Figura precedente tenderebbe 
perciò a spostarsi verso l’alto. Questo tipo di instabilità prende il nome di stallo rotante perché il moto della 
cella avviene intorno all’asse della macchina. La velocità con la quale la cella stallata si propaga sarà una 
frazione della componente circonferenziale della velocità     e tipicamente , nel caso di un rotore, lo stallo 
ruota nella stessa direzione del rotore con una velocità di         dove  è la velocità di rotazione della 
macchina. Per effettuare una distinzione tra lo stallo rotante ed il surge, bisogna osservare che il fenomeno 
descritto dalla precedente Figura non implica necessariamente un’oscillazione della portata totale attraverso 
la macchina; piuttosto esso implica una ridistribuzione del flusso. D’altro canto è comunque possibile che 
una perturbazione causata dallo stallo rotante possa risuonare con uno dei modi acustici nelle linee di 
aspirazione e/o di mandata, nel qual caso si verificherebbero importanti oscillazioni della portata di massa. 
Benché lo stallo rotante possa verificarsi in qualsiasi turbomacchina, esso è riscontrato più frequentemente 
nei compressori i quali hanno un elevato numero di pale. Un criterio approssimato per determinare 
l’occorrenza dello stallo rotante è quello del massimo valore della prevalenza al diminuire del coefficiente di 
flusso anche se Greitzer ([7]) riporti un certo numero di casi in cui il fenomeno si verifica in zone della curva 







di prestazione a pendenza negativa. Un criterio più sofisticato, dovuto a Leiblein ([8]) prevede l’uso del 
fattore di diffusione Df . Secondo Leiblein lo spessore di momento dello strato limite si correla al fattore di 
diffusione dato da                dove      è la massima velocità sul lato in aspirazione e    è la 
velocità alla sezione di uscita. L’esperienza indica che lo stallo rotante comincia quando Df è aumentato 
sopra il valore di 0.6 . Brennen ([1]) indica che lo stallo rotante non è mai stato riportato nelle pompe con 
basso numero di pale (3 o 4) forse perché Df  non raggiunge valori prossimi a 0.6 per le pompe assiali e gli 
induttori. Il numero di pale è un parametro importante perché è legato alla solidità ; minore è la solidità 
maggiore è la frazione del canale tra le pale che rimane libera anche in presenza di separazione dello strato 
limite; poiché il bloccaggio del canale è il meccanismo che permette la propagazione dello stallo si 
comprende l’importanza del numero di pale. Murai ([9]) ha studiato l’effetto della presenza di una limitata 
zona di cavitazione sullo stallo rotante ed ha osservato che la cavitazione provoca delle variazioni nella 
velocità di propagazione, come illustrato dai cambiamenti con la pressione in ingresso mostrati dalla 
seguente Figura 7-2. 
 
Figura 7-2 La curva di prestazione per una pompa assiale a 18 pale insieme alle misurazioni della velocità di 
propagazione della cella dello stallo rotante rispetto alla velocità dell’albero. I dati sono mostrati per tre 
diversi valori della pressione in ingresso [1]. 
 
Si deve comunque tenere presente la differenza tra il fenomeno studiato da Murai, in cui lo sviluppo di 
cavitazione è secondario rispetto allo stallo rotante ed il fenomeno della cavitazione rotante che si presenta in 
punti in cui la curva di prestazione      ha pendenza negativa ed ha quindi un comportamento stabile. 
Per le pompe centrifughe basta qui ricordare che il fenomeno è stato osservato sperimentalmente. Inoltre 
anche la dimensione della clearance ha effetto sullo stallo rotante, poiché una sua diminuzione causa una 
riduzione dell’intensità di tale fenomeno. 
 
 Cavitazione rotante 
Gli induttori e le giranti che non mostrano alcun segno di stallo rotante quando operano in regime non 
cavitante possono esibire, in condizioni di cavitazione, un fenomeno che superficialmente è simile allo stallo 
rotante; tale fenomeno è noto come cavitazione rotante. Tale fenomeno presenta tuttavia delle differenze 
sostanziali rispetto allo stallo rotante; infatti quest’ultimo avviene in zone del piano      dove la pendenza 







è positiva , mentre la cavitazione rotante avviene nella zona in cui la curva caratteristica ha pendenza 
negativa, dove la pala è cioè in condizioni lontane dallo stallo ed ha quindi comportamento stabile in assenza 
di cavitazione. La dinamica della cavitazione è quindi essenziale per lo sviluppo della cavitazione rotante. 
Altra differenza è che questo fenomeno presenta una velocità di propagazione leggermente superiore a quella 
della pompa (supersincrona) mentre essa è normalmente inferiore (subsincrona) nel caso dello stallo rotante. 
La cavitazione rotante è stata individuata esplicitamente da Kamijo, Shimura e Watanabe ([10]). E’ stato 
possibile osservarla solo quando il numero di cavitazione veniva ridotto fino ad un punto in cui la curva di 
prestazione cominciava a risentire del degrado causato dalla cavitazione. Rosenmann ([11]) ha riportato che 
le vibrazioni (ora riconosciute essere provocate dalla cavitazione rotante) dell’albero della turbomacchina 
avvenivano per valori di  pari a 23 volte il valore di “breakdown”   ed erano particolarmente evidenti ai 
valori più bassi di  per cui le pale risultano più caricate. Tipicamente succede che ulteriori riduzioni di , al 
di sotto dei valori per cui si presenta la cavitazione rotante, conducono alla nascita di auto-oscillazioni o di 
“surge” come indicato nella seguente Figura 7-3. 
Non è assolutamente chiaro perché alcuni induttori e giranti non esibiscono affatto cavitazione rotante ma 
procedano direttamente verso le zone in cui ci sono auto-oscillazioni, se queste si presentano. I valori di 
propagazione,ricavati sperimentalmente, si distribuiscono nell’intervallo tra (1.11.45) . 
 
Figura 7-3 Presenza della cavitazione rotante e di auto-oscillazioni nelle curve di prestazione di due induttori 
cavitanti (Brennen[1])  
 Surge 
Il “surge” e le auto-oscillazioni sono delle instabilità di sistema che coinvolgono le caratteristiche della 
pompa e quelle di tutti gli elementi che compongono il circuito. Questi fenomeni producono oscillazioni di 
pressione e portata e oltre a causare intense vibrazioni e riduzioni delle prestazioni possono anche minacciare 
l’integrità della turbomacchina e di tutti gli elementi che fanno parte del sistema. Per spiegare come avviene 
questo fenomeno si fa riferimento alla seguente Figura 7-4 in cui la caratteristica stazionaria della pompa, la 
curva      è rappresentata insieme alla caratteristica stazionaria del resto del sistema. 








Figura 7-4 Schematizzazione delle caratteristiche di pompaggio “quasi statiche” stabili ed instabili (Brennen [1)] 
 
In condizioni stazionarie, dove la portata di massa è costante,l’incremento di pressione attraverso la pompa 
deve eguagliare la caduta di pressione attraverso il resto del sistema per cui il punto di lavoro è individuato 
dal punto O. Se ipotizziamo ora di avere una variazione delle condizioni di equilibrio, per esempio un 
piccolo decremento della portata, la pompa A, come appare nella Figura 7-4, avrà un incremento di 
prevalenza maggiore rispetto alla diminuzione di prevalenza del resto del sistema a causa della differente 
pendenza delle due curve; la portata tenderà perciò a risalire nuovamente riportando il sistema nelle 
condizioni iniziali. La caratteristica della pompa A è detta quasi-staticamente stabile perché tende a riportare 
il sistema al punto di equilibrio O mentre il contrario succede per la pompa B che ha una caratteristica quasi-
staticamente instabile. La forma più nota di questa instabilità, conosciuta come “surge” di compressore , è 
forse quella che si manifesta nei compressori multistadio, la cui caratteristica ha la forma mostrata in (b) 
della Figura 7-4. La descrizione precedente della stabilità in condizioni quasi-statiche aiuta a visualizzare il 
fenomeno ma costituisce una separazione artificiosa del sistema nella componente pompa e nel resto del 
sistema. Una descrizione analitica si ottiene definendo una resistenza     per ciascun componente del 
sistema definita da: 
     
    
  
                                                                                                                                                                        
in cui   è la caduta di pressione quasi-statica attraverso il componente (prevalenza in ingresso meno quella 
all’uscita) ed è una funzione della portata di massa  . In questo modo la pendenza della caratteristica della 
pompa è data da         mentre quella del resto del sistema è data da  
 
       . Il precedente criterio di 
stabilità può essere espresso anche attraverso la seguente: 
                                                                                                                                                                                       
 
 
Quindi il sistema è quasi-staticamente stabile se la resistenza totale del sistema è positiva. Tutto quanto detto 
finora è valido se le variazioni sono sufficientemente lente da poter considerare valida la caratteristica 
stazionaria della pompa ed è pertanto applicabile alle instabilità a bassa frequenza. A frequenza più alte è 
necessario includere l’inerzia e la comprimibilità dei vari componenti del flusso. E’ da notare inoltre che, 
mentre le instabilità in condizioni quasi-stazionarie avvengono sicuramente quando la resistenza totale del 
sistema precedentemente definita è negativa ci possono essere altre instabilità dinamiche che avvengono 
quando il sistema è quasi-staticamente stabile. Questo accade perché la resistenza di un flusso è di solito una 







funzione complessa della frequenza, almeno sopra un valore quasi-stazionario di questa, per cui ci possono 
essere dei punti operativi in cui la resistenza dinamica totale è negativa in determinati intervalli di frequenze. 
Il sistema può quindi essere dinamicamente instabile pur essendo quasi-staticamente stabile. 
 Auto-oscillazione 
L’auto-oscillazione è un fenomeno di surge che si sviluppa quando si raggiungono valori del numero di 
Eulero  molto bassi per i quali la prevalenza comincia a diminuire . In queste condizioni possono 
svilupparsi violente oscillazioni di pressione e di portata che coinvolgono l’intero sistema. Questo fenomeno 
è molto pericoloso e può danneggiare seriamente la turbomacchina in cui si realizza poiché è in grado di 
generare forze radiali agenti sull’albero dell’ordine del 20% della spinta assiale. Questo tipo di instabilità, 
come il surge vero e proprio,è una instabilità prettamente dinamica, nel senso descritto nel paragrafo prima, 
perché avviene nelle zone in cui la caratteristica della pompa nel piano è fortemente negativa     . A 
differenza del surge dei compressori, la frequenza di auto-oscillazione    , solitamente scala con la velocità 
di rotazione della pompa.Ciò è mostrato nella seguente Figura che mostra la dipendenza della frequenza di 
auto-oscillazione  , normalizzata con la velocità di rotazione della pompa, dal coefficiente di flusso, dal 
numero cavitazione e dalla geometria della turbomacchina su diversi induttori. 
 
Figura 7-5 Dati riguardanti il rapporto tra le frequenze di auto-oscillazione e quella dell’albero in funzione del 
numero di cavitazione per diversi induttori montati sulla pompa ad LOX dello SSME (in figura sono 
riportati i vari coefficienti di flusso) [1] 
 
Tenendo sempre presente che questa è una instabilità di sistema ,e che quindi la frequenza    dipenderà in 
generale dal sistema, si nota comunque che l’espressione: 
       
 
                                                                                                                                                                       
sembra fornire una legge di stima, seppur grossolana, delle frequenze di auto-oscillazione. Non esiste un 
modello analitico accettato per la previsione dell’ampiezza dei fenomeni di auto-oscillazione mentre 
l’energia dissipata in queste ampie oscillazioni può portare a variazioni sostanziali della curva media di 
prestazioni al passare del tempo. Un'altra caratteristica delle auto-oscillazioni è che esse appaiono con 
maggiore frequenza quando l’induttore è molto caricato,cioè a bassi coefficienti di flusso. Si è inoltre 
osservato come il ciclo-limite associato con una forte auto-oscillazione sembra coinvolgere grandi 







oscillazioni periodiche nel “backflow” . Di conseguenza qualsiasi modello non-lineare che voglia prevedere 
l’ampiezza dell’auto-oscillazione deve includere la dinamica del “backflow”. La seguente Figura mostra la 
corrispondenza che esiste fra il rapporto tra le frequenze di auto-oscillazione ridotte e la velocità di rotazione 
della pompa 
 
Figura 7-6 Dati che rappresentano il rapporto tra le frequenze di auto-oscillazione e dell’albero in funzione della 
velocità di rotazione [1] 
 Surge di cavitazione 
In presenza di cavitazione si può avere “surge”anche con una pendenza della curva di prestazione 
negativa. Tale fenomeno è noto come “cavitation surge” e sono stati condotti molti studi dalla NASA 
(1970) per determinarne la correlazione con l’instabilità globale POGO. 
Il “surge” di cavitazione è causato da un aumento del volume della cavità in corrispondenza della 
portata. Questo effetto è rappresentato da un valore positivo del cosiddetto “mass flow gain factor”, 
definito come il rapporto tra la riduzione del volume della cavità e la corrispondente riduzione 
dell’angolo di incidenza. Considerando che pendenze positive possono causare sia “surge” che stallo 
rotante è possibile che un valore positivo del “mass flow gain factor” possa causare sia “surge”di 
cavitazione che cavitazione rotante. Tsujimoto et al. hanno individuato due fenomeni di instabilità di 
cavitazione negli induttori provati nella campagna di sviluppo del motore LE-7. Essi hanno individuato 
un fenomeno assiale denominato “surge” di cavitazione di ordine superiore (“higher order cavitation 
surge”) ad una frequenza di 244 Hz pari a circa 5  ed un fenomeno rotante denominato cavitazione 
rotante di ordine superiore, anch’esso a circa 5 , molto vicino al suddetto fenomeno assiale. 
7.2 Analisi spettrale 
L’   lisi  elle oscill zio i  el flusso è effe  u    me i   e l’   lisi  i  ou ie   el seg  le   ccol o    
alcuni trasduttori di pressione dinamica , i trasduttori piezoelettrici PCB, montati su un Plexiglas 
mo    o i  i g esso  ll’i  u  o e p ov  o  Pe   eterminare il contenuto in frequenza dei segnali 
p ove ie  i   i v  i    s u  o i è u ilizz  o l’ u ospe   o  el seg  le  me   e pe  s  bili e l  f se     
due segnali provenienti da due trasduttori diversi si utilizza il cross-spettro che fornisce lo 







sfasamento angolare tra i due segnali considerati in corrispondenza di ciascun valore della frequenza. Infine 
si è utilizzata la funzione di coerenza necessaria per stimare  la bontà di un modello lineare della 
propagazione del segnale, in funzione della frequenza, per una generica coppia di trasduttori. La procedura 
classica per la determinazione dell’autospettro e del cross-spettro consiste dei seguenti passaggi logici: 
Si suddivide la sequenza dei dati ricavata dai trasduttori in più intervalli di lunghezza temporale fissata 
(   ; questa lunghezza è stabilita in rapporto alla velocità con cui varia la pressione in ingresso all’induttore 
e deve essere fissata in modo che tale variazione sia abbastanza piccola così da poter essere ritenuta 
costante durante tale intervallo temporale. La soddisfazione di questo requisito è di importanza 
fondamentale l’esecuzione dell’analisi di Fourier dei segnali.  
Si suddivide ciascun intervallo temporale    in un certo numero di sottointervalli (le cui caratteristiche 
saranno stabilite in seguito) di lunghezza  . Operando in questo modo si ottengono alla fine    
sottointervalli, ciascuno contenente   valori e questa procedura consente una riduzione del rumore presente 
nell’acquisizione dei dati. 
I dati, che sono raccolti in sequenze indicate con    con             , vengono epurati del valor 
medio che presentano in ciascun intervallo di lunghezza   . Questa operazione ha lo scopo di evitare la 
presenza di picchi dell’autospettro e del cross-spettro in corrispondenza della frequenza nulla. 
Si applica una finestra di rastremazione dei dati in ciascun blocco      con              (ad esempio 
la finestra di Hamming) per ridurre il possibile “side lobe leakage”. 
Si calcolano gli   punti       (con               della FFT. 
Si aggiusta il fattore di scala di       per la perdita dovuta alla rastremazione (ad esempio per la finestra di 
Hamming si moltiplica per     ). 
Si calcola la funzione di densità dell’autospettro dagli     blocchi a mezzo della seguente relazione: 
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dove                    
   
    
 




essendo      le componenti di Fourier e   l’inervallo di campionamento. 
Il calcolo dei coefficienti             (dove le notazioni      indicano due trasduttori diversi) è stato 
effettuato mediante la routine di Matlab che implementa l’algoritmo della trasformata rapida di Fourier 
(FFT) 
La funzione do coerenza è stata calcolata mediante la seguente relazione: 
  
  
    
     
 
            
 
La finestra di rastremazione utilizzata è quella di Hamming. Quando due segnali vengono moltiplicati nel 
dominio del tempo i corrispondenti dominii in frequenza subiscono una convoluzione; questo significa che 
se ad esempio lo spettro originale è rappresentato da un picco infinitesimalmente stretto ( quale ad esempio 
può essere una funzione delta), lo spettro del segnale che è stato moltiplicato per la finestra corrisponde allo 
spettro della finestra stessa traslato in corrispondenza del picco. La finestra di Hamming rappresenta il 
giusto compromesso tra la finestra di Blackman che causa un’eccessiva apertura in frequenza del picco 
(effetto negativo) accompagnata da una notevole riduzione della “code” (effetto positivo) e la semplice 
finestra rettangolare che conduce ad una situazione opposta ovvero ad una riduzione dell’apertura in 
frequenza del lobo principale (effetto positivo) e ad un’eccessiva presenza di “code” (effetto negativo) [3].  
L’espressione della finestra di Hanning è riportata di seguito: 
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Nelle seguenti figure viene riportato l’andamento della finestra di Hamming a confronto con quelli delle 
finestre di Blackman e quella rettangolare a riprova delle precedenti affermazioni. 
 
Figura 7-7 Vari tipi di finestre usate per modificare i dati a sinistra nel dominio del tempo a destra nel dominio 
delle frequenze 
La risoluzione dello spettro è data da:      
 
 
                                                                                                             
In pratica fissare la risoluzione significa fissare l’ampiezza dell’intervallo temporale   di calcolo di ciascuno 
spettro; poiché ogni spettro è ottenuto mediando i risultati su un numero    di intervalli consecutivi, ne 
risulta fissata anche l’ampiezza temporale totale   . Se questo intervallo temporale   .è troppo lungo non 
sarà valida l’ipotesi di considerare costante in esso la pressione in ingresso all’induttore. L’assunzione che 
infatti viene fatta, fondamentale ai fini di una corretta applicazione dell’analisi di Fourier, è che in intervalli 
di tempo piccoli rispetto a quelli complessivi dell’esperimento il numero di cavitazione rimanga costante con 
una qualità comparabile a quella di un corrispondente valore nominale di  ( ovvero in condizioni nominali 
di pressione). La criticità della scelta di un opportuno intervallo temporale    e del numero di sottointervalli 
di ampiezza temporale   è evidenziato graficamente nella seguente immagine. 








Figura 7-8 Tipico andamento della pressione in ingresso alla pompa durante le prove di caratterizzazione delle 
instabilità con evidenziati gli intervalli temporali T e Tr per il calcolo degli spettri. (Riadattato Torre) 
 
Si comprende quindi come un intervallo di tempo    troppo lungo farebbe decadere la validità dell’ipotesi 
fatta di costanza della pressione durante l’intervallo di prova e pertanto invaliderebbe i risultati ottenuti 
mediante l’analisi di Fourier perché la sua applicazione ad un processo richiede la stazionarietà di questo. 
D’altro canto tale intervallo di tempo non può essere preso neanche troppo corto poiché altrimenti l’effetto 
della riduzione dei rumori che veniva ottenuto dalla operazione di media sugli intervalli di lunghezza 
temporale   verrebbe a mancare con una conseguente maggiore influenza delle componenti oscillatorie del 
segnale. Inoltre un valore di   troppo ridotto influenzerebbe in modo negativo la risoluzione dello spettro. 
Questa è definita matematicamente come di seguito: 
      
 
 
                                                                                                                                                                                 
Si comprende allora come una diminuzione di   comporterebbe una maggiore imprecisione 
sull’individuazione della frequenza dei fenomeni dinamici. La successiva analisi assume per   un valore di 2 
secondi, consentendo così di distinguere due fenomeni distanti tra di essi di 1 Hz con un errore sulla 
posizione dell’oscillazione di      Hz.Nella seguente Tabella sono riassunte le principali caratteristiche del 
sistema di acquisizione dei dati e della analisi successiva. 
 
Velocità di campionamento (sps) 1000 
Numero totale di campionamenti dell’esperimento 
continuo 
240000 
Frequenza di taglio del filtro analogico del sistema di 
acquisizione (Hz) 
2400 
Risoluzione dello spettro df (Hz) 0.5 
Intervallo totale Tr (s) 4.0 
Intervallo di calcolo di ciascuno spettro T (s) 2.0 
Numero di medie dello spettro nd 2 







Frequenze di Nyquist (Hz) 500 
Tabella 14 Principali caratteristiche del sistema di acquisizione e della successiva analisi dei segnali per le prove 
di caratterizzazione delle instabilità sul DAPAMITOR3 
 
I risultati delle analisi effettuate sono riportati seguendo lo schema classico dei “waterfall plots” (diagrammi 
a cascata) in cui sono riportati le ampiezze degli autospettri delle oscillazioni al variare della frequenza e del 
numero di cavitazione  per un determinato valore di . Da questi diagrammi è possibile individuare gli 
eventuali fenomeni oscillatori presenti nel flusso, rintracciandone non solo la frequenza ma anche gli 
intervalli del numero di cavitazione  che sono interessati dal fenomeno. Dopo avere delimitato le zone in 
cui tali fenomeni sono probabilmente localizzati si affina il livello di indagine andando ad analizzare i singoli 
spettri di ampiezza e ripetendo tale analisi ogni volta per nuovi valori di  per ottenere una definizione del 
fenomeno più precisa in termini di intervalli di frequenza e numeri di cavitazione. Successivamente, per le 
frequenze di interesse, vengono analizzate le fasi del cross-spettro dei segnali provenienti da diverse coppie 
di trasduttori, tutti montati in corrispondenza della medesima stazione assiale e spaziati angolarmente di una 
quantità nota (nel caso dell’induttore DAPAMITOR3 i quattro trasduttori alla stazione di ingresso sono 
separati angolarmente l’uno dall’altro di 45°). In seguito ,sempre per differenti coppie di trasduttori , viene 
analizzata la funzione di coerenza, in corrispondenza delle frequenze di interesse, per avere riprova della 
bontà di una propagazione lineare in senso azimutale del fenomeno. Se il valore della funzione di coerenza è 
prossimo a 1 allora è molto probabile che la causa che ha generato i due segnali sia la stessa. Invece 
dall’analisi della fase del cross-spettro si riesce ad evidenziare quale sia la natura del fenomeno, ovvero se 
esso è una oscillazione di tipo assiale (come possono essere l’auto-oscillazione o il surge) oppure è di tipo 
rotante (come nel caso di stallo rotante o di cavitazione rotante). 
 fenomeno assiale: la fase del cross-spettro deve essere nulla in corrispondenza della 
frequenza analizzata per ogni coppia di trasduttori posta nella stessa stazione assiale. 
 Fenomeno rotante: il rapporto tra la fase del cross-spettro e la separazione angolare della 
coppia di trasduttori analizzata deve essere un numero intero pari al numero di lobi del 
fenomeno. 
Per giustificare la precedente affermazione ci si riferisce alla tesi di Torre([4]). 






                                                                                                                                                                                   
In cui si indica con: 
 : pulsazione con cui l’onda viene individuata nel sistema statorico,  
 : fase tra i due segnali provenienti dalla coppia di trasduttori scelta 
 : sfasamento angolare tra due traduttori 
c: velocità dell’onda 
Dalla formula precedente si ricava immediatamente c una volta noti gli altri parametri provenienti dalle 
caratteristiche geometriche sulla disposizione dei trasduttori e dai segnali analizzati. Una volta noto c si può 
sapere quanti sono i lobi che compongono il fenomeno; infatti poiché   è la pulsazione “apparente ”del 
fenomeno , poiché è misurata nel sistema di riferimento statorico si ottiene che: 






                                                                                                                                                                    
dove la seconda uguaglianza è ricavata dalla formula immediatamente sopra. Pertanto dalla conoscenza della 
fase, ottenuta dal cross-spettro, e dalla conoscenza della spaziatura angolare dei trasduttori, si può ricavare 
immediatamente il numero di lobi che compongono il fenomeno oscillatorio; invece il valore di c rappresenta 







la frequenza vera del fenomeno. Quanto detto finora riguarda però i fenomeni rotanti in cui i lobi sono 
equispaziati angolarmente. Nel caso di fenomeno asimmetrici le cose sono diverse. Riferendosi alla tesi di 
Torre ([4]) si ricavano le seguenti considerazioni sui fenomeni rotanti a n lobi: finchè i lobi rotanti sono 
simmetrici o asimmetrici fino ad un certo livello, la frequenza evidenziata dallo spettro è pari alla frequenza 
vera moltiplicata per il numero n di lobi di cui è effettivamente composto il fenomeno; se i lobi hanno una 
disposizione fortemente asimmetrica (se n è il numero di lobi allora i gradi di libertà del sistema sono n-1; 
questo perché, fissato un lobo, la posizione dei rimanenti è univocamente nota se sono noti n-1 angoli tra i 
lobi) lo spettro mostra una frequenza uguale a quella effettiva del fenomeno moltiplicata per un fattore 
uguale alla differenza tra il numero di lobi effettivi ed i gradi di libertà che sono stati annullati dalla 
asimmetria (per un massimo di n-1); stessa cosa avviene per la fase del fenomeno evidenziata dal cross-
spettro. Per questo motivo ad esempio , un fenomeno rotante rotante a tre lobi, può essere visto come un 
fenomeno rotante a due lobi o ad uno soltanto a seconda del grado di asimmetria raggiunto. Tutto ciò 
evidenzia che i livelli di analisi finora sviluppati presentano dei limiti riguardo la capacità di evidenziare i 
fenomeni rotanti e nello specifico non permettono di identificare in maniera certa il numero effettivo di lobi 
che compongono il fenomeno ,ma riescono solo a ricavare il numero minimo di questi. Inoltre bisogna notare 
che con la disposizione angolare scelta per i trasduttori (costantemente uguale a 45°) non è possibile 
riconoscere eventuali fenomeni con più di quattro lobi. Per superare tale limite si dovrebbe pensare ad una 
soluzione con i PCB spaziati angolarmente di una quantità non costantemente pari a 45°. 
Nel caso di fenomeni rotanti, una volta nota la fase del cross-spettro si può conoscere il verso di rotazione 
della perturbazione e nello specifico si può ricavare la concordanza o meno del verso di rotazione del 
fenomeno con quello dell’induttore. La seguente figura illustra nel dettaglio questa possibilità. 
 
Figura 7-9 Schema della disposizione di due trasduttori i cui segnali vengono cross-correlati fornendo così per 
una particolare frequenza i valori di fase   e    
 
I trasduttori indicati in figura precedente con 1 e 2 ricevono in ingresso un segnale, la cui fase, per una certa 
frequenza assegnata, assume rispettivamente i valori    e   . La cross-correlazione di due segnali 
     e      è definita  nel modo seguente in campo discreto: 
      
 
    
dove i simboli    e    rappresentano i valori che i segnali      e      assumono al momento del 
campionamento, mentre l’asterisco su    indica il complesso coniugato di questo. Poiché la cross-
correlazione di due segnali campionati è definita nel modo dato dalla precedente formula si ha che, 
supponendo essere      il segnale nel dominio del tempo registrato dal trasduttore 1 ed      quello invece 
registrato dal trasduttore 2 , la fase registrata dal cross-spettro sarà data da       come può facilmente 
verificarsi passando alla notazione complessa per esprimere i segnali di tipo oscillatorio. Facendo ora 







riferimento alla seguente Figura nella quale sono mostrati gli andamenti nel tempo di due segnali sinusoidali 
aventi la stessa frequenza e con fase uguali rispettivamente a    e   . 
I segnali sono definiti matematicamente come di seguito: 
     si           
     si           
 
Figura 7-10 Due segnali sinusoidali di medesima frequenza (nell’esempio pari a 1Hz) con fasi         e 
        
 
Dalla precedente figura si osserva che poiché sussiste la       il picco della sinusoide, che rappresenta il 
passaggio del fenomeno oscillatorio, transita prima dal trasduttore 1 (segnale     ) ed in  seguito dal 
trasduttore 2 (segnale     ). Da questo esempio si può dedurre che ogni volta che la fase del cross-spettro 
data da       è negativa , il fenomeno oscillatorio ruota concordemente alla direzione assunta essere 
positiva per i trasduttori. Nell’esempio prima avendo scelto prima il trasduttore 1 e poi il 2 per effettuare la 
cross-correlazione e poiché la fase del cross-spettro       risulta essere negativa, il verso di rotazione del 
fenomeno è concorde alla direzione che va da 1 a 2. Nel caso in cui la fase del cross-spettro fosse risultata 
positiva il fenomeno avrebbe avuto come verso di rotazione quello che va da 2 a 1. 
Poiché nelle successive analisi di instabilità si è deciso di indicare come trasduttore 1 quello più a valle 
rispetto alla direzione di rotazione dell’induttore (che viene indicata con  ) ,allora ogni fenomeno rotante 
che presenti fase del cross-spettro positiva risulta ruotare nello stesso verso dell’induttore. 



























Figura 7-11 Schema esemplificativo della disposizione e dell’ordine di numerazione dei trasduttori di pressione 
dei cui segnali verrà effettuato il cross-spettro 
 
E’ opportuno ricordare che poiché la posizione scelta per i trasduttori di pressione è costantemente uguale a 
45°, nel caso in cui ci si trovi ad analizzare fenomeni rotanti che appaiano avere almeno quattro lobi, non 
risulterà possibile discriminare il verso di rotazione poiché in tal caso la fase registrata dalle varie coppie di 
trasduttori sarà o 0° oppure pari a      . 
7.3 Calcolo dell’ampiezza effettiva delle perturbazioni 
Nei paragrafi successivi viene presentato i risultati dell’analisi delle instabilità dei fenomeni oscillatori 
ottenuti dallo studio degli auto spettri. Tuttavia è bene precisare che l’ampiezza dei picchi degli autospettri 
pur segnalando l’eventuale presenza di un fenomeno oscillatorio del flusso non hanno un preciso significato 
fisico. Essi conservano un legame con l’ampiezza del fenomeno oscillatorio che li ha generati tuttavia tale 
legame non esprime direttamente l’ampiezza delle oscillazioni di pressione che sono causate da qualsiasi 
fenomeno oscillatorio che interessi il flusso. Pertanto mediante l’autospettro si riesce solo ad identificare e 
classificare l’importanza relativa di un fenomeno rispetto a tutti gli altri che avvengono nel flusso. Tuttavia al 
fine di conoscere l’ampiezza effettiva della perturbazione di pressione generata dall’oscillazione è necessario 
legare direttamente questa con l’ampiezza dell’autospettro. A questo scopo si è utilizzato un programma 
realizzato da Torre ([4]) la cui idea di fondo è schematizzata dalla seguente Figura. 








Figura 7-12 Schema illustrativo delle operazioni svolte dal programma che viene impiegato per la ricostruzione 
dell’ampiezza reale di una generica perturbazione del flusso. 
 
La precedente Figura indica che per ottenere una stima dell’ampiezza del fenomeno oscillatorio analizzato 
può essere presa come funzione di riferimento una sinusoide , in cui l’ampiezza A e la frequenza f sono 
variabili. Facendo variare A ed f si possono ottenere i valori delle ampiezze degli auto spettri connessi con 
tale fenomeno di tipo sinusoidale. A questo punto si pongono a confronto gli auto spettri ricavati dagli 
esperimenti con quelli ottenuti dalla sinusoide campione per il valore della frequenza f  di interesse. In questo 
modo si può poi risalire approssimativamente al valore dell’ampiezza della sinusoide che meglio approssima 
il fenomeno oscillatorio reale ricavato dagli esperimenti. Questo modo di operare è reso possibile 
dall’utilizzo dell’analisi di Fourier la quale permette di scrivere qualsiasi fenomeno oscillatorio mediante una 
somma di sinusoidi. 
La seguente Figura riporta la corrispondenza tra l’ampiezza massima di una sinusoide campione ed il picco 
dell’autospettro corrispondente. La routine di matlab di riferimento evidenzia la necessità di ripetere l’analisi 
quando varino alcuni parametri come l’intervallo di tempo impiegato per il calcolo dello spettro , l’intervallo 
di campionamento oppure la frequenza del fenomeno analizzato. Comunque al variare della frequenza della 
sinusoide campione, il legame tra la sua ampiezza ed il picco dell’autospettro resta sempre di tipo parabolico. 
La seguente Figura inoltre mostra i differenti fattori di scala da applicare al variare dell’ampiezza del picco 
dell’autospettro per ottenere la corrispondente ampiezza della sinusoide. 








Figura 7-13 Relazione funzionale di tipo parabolico tra il picco dell’autospettro e l’ampiezza della sinusoide 
campione 
 
7.4 Calcolo delle frequenze proprie dell’impianto 
Prima di poter effettuare lo studio delle instabilità fluidodinamiche è necessario conoscere le frequenze 
proprie del circuito in cui vengono eseguite le prove. Infatti una volta ottenuti gli autospettri sarà possibile 
discernere in essi le frequenze naturali del circuito da quelle originate dai fenomeni che verranno studiati.  
 
Il modello quasi-monodimensionale del circuito 
 
Per caratterizzare efficacemente le oscillazioni periodiche che si verificano nel circuito di prova è necessario 
creare un modello che comprenda le caratteristiche fisiche fondamentali del circuito stesso. In questa ottica il 
circuito viene schematizzato come una serie di condotti rigidi e rettilinei e, nel caso in cui le tubazioni 
presentino sezione variabile, si assume anche che tale variazione avvenga in modo molto graduale lungo 
l’asse del tubo. Il flusso è assunto quasi-monodimensionale ed incomprimibile ( ipotesi accettabile usando 
acqua come fluido di lavoro). Le oscillazioni invece sono assunte periodiche di periodo     e di piccola 
ampiezza per consentire le linearizzazioni nelle equazioni di bilancio. La seguente Figura presenta la 
schematizzazione di un tratto generico del circuito. In essa i simboli   e    rappresentano rispettivamente la 
pressione e la portata volumetrica del flusso. I valori medi delle grandezze sono rappresentati mediante il 
soprasegno mentre quelli dell’oscillazione sono rappresentati secondo la notazione complessa. 








Figura 7-14 Schematizzazione di un tratto di tubazione a sezione variabile 
 
Riferendosi alla notazione di figura si possono scrivere le equazioni di conservazione della massa e della 
quantità di moto nel seguente modo:  
                                                                                                                                                                                         
     
 
    
  
  
    
   
   












   
  
                                                                                    
 
Il termine k nell’equazione della quantità di moto rappresenta il fattore di perdita e può essere espresso come: 
  
     
 




                                                                                                                                                                   










Quest’ultimo fattore nel caso di tubo dritto a sezione costante diventa semplicemente il rapporto tra la 
lunghezza e l’area della sezione trasversale della tubatura stessa. 
Introducendo poi l’ipotesi di piccole perturbazioni è possibile scrivere la pressione e la portata volumetrica 
come somma di una componente media e di una oscillatoria: 
                                                                                                                                                                                  
                                                                                                                                                                               
Una volta sostituite le precedenti relazioni nelle equazioni di bilancio della massa e della quantità di moto, e 
dopo aver sottratto alle equazioni così ottenute le rispettive soluzioni allo stazionario, si possono effettuare 
una linearizzazione al primo ordine nelle perturbazioni ottenendo le seguenti equazioni per le perturbazioni: 
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Si può ora ricorrere all’analogia elettrica sfruttando le similitudini tra le equazioni che modellizzano questo 
circuito idraulico e quelle per un semplice circuito elettrico di tipo RL una volta sostituita la portata 
volumetrica con la corrente elettrica nel circuito ed il salto di pressione con la differenza di potenziale ai capi 
del generatore di tensione che alimenta il circuito elettrico. Pertanto ricorrendo all’analogia elettrica i termini 
dell’equazione (7.16) possono essere interpretati come termine resistivo ed uno induttivo, indicati 
rispettivamente con R ed L (oppure in termini di impedenza     ). 
     
   
  






   




                                                                                                                                                                                     







La precedente equazione (7.16) può allora essere riscritta nel seguente modo: 
     
   
 
                                                                                                                                                                  
A questo punto si può adottare un formalismo più generale che raggruppa le precedenti equazioni in un 
sistema lineare di due equazioni in due incognite , di seguito presentato ,che consente di far emergere la 
matrice di trasferimento dinamica H . Questa formulazione è valida anche per flussi comprimibili e per 
componenti idrauliche diverse dalle semplici tubature. 
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Calcolo del coefficiente di perdita k 
Il coefficiente di perdita k (valore adimensionale) è un indice della caduta di pressione che si verifica in un 
fluido quando esso attraversi un condotto o in generale un elemento soggetto ad un’azione da parte delle 
forze di attrito viscoso. La determinazione del coefficiente k è resa più agevole da una serie di tabelle, grafici 
ed espressioni empiriche oramai ben codificate in letteratura come funzione della geometria del condotto. 
Per i tubi a sezione circolare si ha: 
    
 
 
                                                                                                                                                                              
dove l e D rappresentano rispettivamente la lunghezza ed il diametro del tubo mentre f il coefficiente di 
attrito. Quest’ultimo parametro è funzione del numero di Reynolds all’interno del condotto e della rugosità 
relativa della superficie del condotto stesso, definiti rispettivamente nel seguente modo: 
   
  
 
                                                                                                                                                                               
   
  
 
                                                                                                                                                                                 
dove con i simboli   ed    si sono indicati rispettivamente le viscosità cinematica del fluido e la rugosità 
della superficie interna al tubo. Il valore di f è determinato empiricamente ed il suo andamento espresso in 
funzione dei precedenti parametri è espresso in diagrammi come quello di Moody, riportato nella seguente 
Figura 7-15. La formula empirica che si utilizza tipicamente per l’esplicitazione dell’andamento di f come 
funzione di Re e di   è la formula di Churchill di seguito riportata: 














                                                                                                                                        
nella quale si sono indicati con A e B le seguenti quantità: 
 






   
       
  
  
                                                                                                                        
 
   




                                                                                                                                                                  








Figura 7-15 Diagramma di Moody per tubature a sezione circolare 
 
Per quanto riguarda il calcolo del coefficiente k per curve e raccordi questo ha una definizione analoga alle 
precedenti a patto di sostituire la lunghezza effettiva l con una lunghezza equivalente leq e calcolando poi il 
rapporto tra quest’ultima ed il diametro del tubo D cosa che può essere fatta mediante l’utilizzo di specifiche 
tabelle. Anche per ricavare i valori dei coefficienti k per entrate e sbocchi dai condotti si può ricorrere ad 
apposite tabelle che li presenteno in funzione del rapporto tra le aree di ingresso e di uscita. 
 
7.5 Matrice di trasferimento dinamiche  
Matrice di trasferimento dinamica di una pompa non cavitante 
Richiamando le ipotesi attraverso le quali si è realizzato un modello fisico semplificato del circuito di prova 
ovvero quello di fluido incomprimibile, tubature con pareti rigide e pompa funzionante in regime stazionario 
(tempi di residenza del fluido nella pompa molto minori di quelli caratteristici degli eventuali fenomeni 
naturali del sistema) e non cavitante, ricorrendo alla teoria delle piccole perturbazioni periodiche, di periodo 
    , per la descrizione dei coefficienti di flusso   e di prevalenza   si trovano le seguenti definizioni: 
  
   
      
                             
   
 
      
                                                                                                                          
  
       
     




                                                                                                  
E’ opportuno ora ricordare l’espressione della pressione totale: 
     
 
 
              
  
 
                                                                                                                                          
Eliminando quindi   e         si ottiene la seguente espressione per          : 
          











   
  
                                                                                                         







La precedente relazione consente di scrivere direttamente la matrice di trasferimento dinamica per una 
pompa non cavitante: 
    
 












                                                                                                                              
Risulta immediatamente evidente come in condizioni non cavitanti dalla matrice    scompia il termine 
induttivo e rimanga solo quello resistivo . 
Matrice di trasferimento dinamica di una pompa cavitante 
Nel caso in cui la pompa inizi a lavorare in condizioni cavitanti il flusso che essa si troverà ad elaborare sarà 
composto da due fasi una liquida e l’altra vapore. Volendo ricorrere ad un modello di fluido equivalente 
bisognerà mettere in conto gli effetti della variazione della comprimibilità del fluido di lavoro a causa della 
presenza delle sacche di vapore al suo interno. A questo proposito si presentano i passaggi per ricavare la 
matrice di trasferimento dinamica nel caso di flusso comprimibile e condotti rigidi,e pompa funzionante in 
regime stazionario e cavitante le cui componenti verranno utilizzate nell’analisi delle instabilità POGO per 
l’induttore DAPAMITOR3 il cui studio è l’argomento principale della seconda parte di questo capitolo. 
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Eliminando 
   
  
 dalla prima ed inserendola nella seconda, dopo aver introdotto il coefficiente di attrito 
adimensionale    ed il diametro idraulico    quest’ultima può essere scritta come: 
 
   




    








Sviluppando ulteriormente le equazione precedenti: 
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Si introduce ora la definizione del numero di Mach come   
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dove   

  
 è il numero d’onda. Semplificando    nelle precedenti può risolversi l’equazione di continuità 
nel seguente modo: 
      
 
  
           
      
 
  
           
      
Dove k1 e k2 sono le soluzioni dell’equazioni algebrica associata alla equazioni di momento elaborata prima e 
b e c le costanti da ricavare mediante le condizioni iniziali. 
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Imponendo le condizioni iniziali all’ingresso del condotto sulle oscillazioni di pressione e velocità: 
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Quindi si ricava la seguente espressione per   : 
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Risolvendo ulteriormente mediante i seguenti passaggi si ottengono i seguenti valori di b e c: 
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Pertanto ricordando che le oscillazioni di pressione e velocità possono esprimersi mediante le seguenti 
espressioni: 
 
           
         
       
   
A questo punto si adotta un formalismo più generale, come già fatto nel caso di flusso incomprimibile , 
raggruppando le precedenti equazioni in un sistema lineare di due equazioni in due incognite di seguito 
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Pertanto si ricavano i seguenti elementi della matrice di trasferimento: 
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Caratterizzazione della Silent Throttle Valve 
Il comportamento della Silent Throttle Valve è stato caratterizzato basandosi sul lavoro di tesi svolto da 
Saggini ([5]). In tale lavoro è stato dimostrato sperimentalmente che il salto di pressione attraverso tale 
elemento può ritenersi approssimativamente proporzionale al quadrato della velocità del flusso. Il 
coefficiente di perdita    è stato calcolato ,nell’ipotesi di funzionamento in regime stazionario del circuito di 
prova, imponendo che caduta di pressione realizzato dalla valvola sia pari alla caduta di pressione che si 
realizza in tutto il resto del circuito. 
 
Il modello numerico dell’impianto 
Per il calcolo delle frequenza proprie del circuito è stata implementata una routine matlab. Il circuito di 
prova viene schematizzato come mostrato nella seguente Figura; esso può essere assunto essere “aperto” in 
corrispondenza del serbatoio di pressurizzazione. Lo schema è composto dai seguenti elementi: 
 il condotto di aspirazione di lunghezza   ; 
 il condotto di mandata di lunghezza   ; 
 la pompa    ; 
 la silent throttle valve     con coefficiente di perdita   ; 
 
 
Figura 7-16 Schema dei principali componenti del circuito:S=aspirazione;D=mandata;V=valvola (Silent Throttle 
Valve); P=pompa 
 
I primi due elementi elencati comprendono al loro interno tutte le informazioni relative alla resistenza e 
all’induttanza dei singoli componenti che li compongono, nello specifico i tubi, le curve ed il raddrizzatore di 
flusso. In particolare quest’ultimo è stato schematizzato come una serie di tubicini posti in parallelo. 
Per il calcolo dei termini relativi alla pompa si sono utilizzati i dati geometrici del DAPROT3 e si è 
approssimata la curva delle prestazioni in regime non cavitante con un polinomio di terzo grado. 
A questo punto si può calcolare la matrice di trasferimento dinamica dell’intero circuito la quale risulta dal 
prodotto in ordine invertito delle matrici di trasferimento dei singoli elementi che lo compongono: 
 








                                                                                                                                       
           
                  
  
 
                   
 
    
  
 
    
 
        
  
 
       
 
  
          
  
                                                                                                                    
dove si indica con il pedice V i termini che si riferiscono allaSilent Throttle Valve, con M quelli relativi alla 
mandata, P quelli relativi alla pompa e con S quelli relativi all’aspirazione. Sviluppando il prodotto il 
prodotto delle matrici si scopre che i termini     e     sono dati rispettivamente dalla semplice somma delle 
resistenze e delle induttanze degli elementi del circuito. Poiché si sta lavorando su di un circuito chiuso 
dovranno essere valide le seguenti condizioni: 
 
     
     
             
  
   
    
 
        
  
   
                 
             
  
   
                                                                     
  
L’unica soluzione non nulla si ha pertanto quando il determinante della matrice completa è nulla: 
                                                                                                                                                                            
Sviluppando i conti si perviene al seguente risultato: 
                       
   
   
                                                                                                                                 
Le frequenze proprie dell’impianto riconfigurato per le prove sul DAPAMITOR3, a 3000rpm, sono riportate 
nella seguente Figura. 
 
Figura 7-17 Frequenza proprie del circuito al variare del coefficiente di flusso  per la configurazione di prova 
con il DAPAMITOR3. 
7.6 I risultati dell’analisi spettrale 
Le prove per l’indagine delle instabilità fluidodinamiche nell’induttore DAPROT3 vengono effettuate nel 
circuito di prova nella stessa configurazione utilizzata per la realizzazione delle prove di caratterizzazione in 







regime cavitante di tipo continuo. Pertanto il Plexiglas utilizzato nei due tipi di prove è il medesimo, con 
gioco radiale di 0.8mm ,sul quale sono realizzati fori filettati spaziati angolarmente di 45° destinati ad 
ospitare i trasduttori di pressione dinamica (PCB) i quali forniscono poi i segnali di pressione da cui sono 
ricavati gli autospettri.Questi ultimi verranno presentati nella seguente relazione sottoforma di diagrammi a 
cascata (“waterfall plot”). 
I “waterfall plot” 
La seguente Figura mostra la disposizione dei trasduttori di pressione dinamica (PCB) sul Plexiglas da 0.8 




Figura 7-18 Disposizione dei PCB sul Plexiglas per caratterizzare le instabilità fluidodinamiche 
 
In azzurro sono indicati, con la sigla relativa, le stazione dei PCB utilizzati, mentre in arancione sono indicati 
i tappi. 
Di seguito sono riportati i diagrammi a cascata (“waterfall plots”) ricavati dalle prove di caratterizzazione 
delle instabilità eseguite a temperatura ambiente. La seguente Tabella riassume le caratteristiche principali di 
tali prove . 
 
Φ T (°C)= Ω(rpm) 
0.078 15.0 2500 
0.0715 15.0 2500 
0.065 15.0 2500 
0.0585 15.0 2500 
0.052 15.0 2500 
0.0455 15.0 2500 
Tabella 15 Coefficienti di flusso, temperature e velocità di rotazione della pompa durante le prove di 
caratterizzazione delle instabilità 








Figura 7-19 Autospettro per la sezione di ingresso per Φ=0.0455, T=15.0 °C, Ω=2500 rpm. 
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Figura 7-21 Autospettro per la sezione di ingresso per Φ=0.0585, T=15.0 °C, Ω=2500 rpm. 
 
 






0 50 100 150 200

























































Figura 7-23 Autospettro per la sezione di ingresso per Φ=0.0715, T=15.0 °C, Ω=2500 rpm. 
 
 
Figura 7-24 Autospettro per la sezione di ingresso per Φ=0.078, T=15.0 °C, Ω=2500 rpm. 
 
Dall’osservazione dei precedenti diagrammi a cascata (“waterfall plots”) si riescono subito a distinguere 
alcune frequenze significative tra le quali quelle del passaggio delle pale pari a circa 125 Hz, dato che 































































41.7Hz la quale indica la possibilità di difetti costruttivi su una delle tre pale del DAPROT3 oppure di uno 
sbilanciamento dei pesi dello stesso induttore. Quest’ultima frequenza mostra un andamento all’incirca 
costante al variare di σ fino a che non si raggiungono valori di questo prossimi al break down in cui la 
cavitazione inizia a svilupparsi ad un livello tale da far crescere rapidamente l’ampiezza dell’oscillazione 
fino al crollo finale per i valori di σ più bassi. Questo tipo di comportamento è dovuto con tutta probabilità al 
fatto che inizialmente la cavitazione si concentrerà principalmente su di una pala o all’interno di uno dei tre 
canali tra le pale e questo sarà causa del fatto che tale fenomeno verrà visto come sincrono e rotante ad un 
lobo. Si può inoltre osservare abbastanza chiaramente la seconda armonica (83,4 Hz) della frequenza 
precedente mentre non sono evidenti armoniche superiori di quella fondamentale (125 Hz). Poiché questi 
fenomeni hanno un ampiezza molto elevata la loro presenza impedisce la visualizzazione di ulteriori 
fenomeni oscillatori interessanti per lo studio delle instabilità fluidodinamiche ma che hanno tuttavia un 
ampiezza di spettro inferiore. Per evidenziare tali fenomeni oscillatori si applica ai precedenti autospettri un 
filtro digitale a spillo realizzato mediante una routine di matlab al quale è demandato il compito di eliminare 
le frequenza di passaggio delle pale e quelle di tutti i suoi multipli (anche dette armoniche superiori). Questa 
operazione è già stata condotta in precedenza nella tesi di Torre ([4]) e di seguito se ne presentano gli aspetti 
fondamentali. 
 
Figura 7-25 Il filtro di banda utilizzato (ampiezza di banda a -3db=0.006) 
 
Il filtro a spillo (notch filter )mostrato nella precedente Figura è stato costruito mediante i comandi iirnotch e 
filtfilt di Matlab. Questo filtro è capace di bloccare un singolo segnale sinusoidale di data frequenza   . Esso 
può considerarsi come un filtro arresta banda in cui la banda passante è costituita dall’intervallo       
privato del punto     . Il comando iirnotch, una volta inseriti come dati in ingresso la frequenza da 
bloccare e l’ampiezza di banda a -3dB , sottoforma di frazione della frequenza di Nyquist, fornisce i 
coefficienti che compongono il numeratore e denominatore del filtro. A questo punto la funzione filtfilt 







processa i dati caricati (espressi nel dominio del tempo) mediante i coefficienti del filtro appena calcolati e li 
filtra in entrambe le direzioni mantenendo così inalterata la fase del segnale originale. La seguente Figura  
mostra un particolare del filtro costruito.  
 
 
Figura 7-26 Particolare del filtro a spillo utilizzato con una ampiezza di banda -3db=0.006 Hz 
 
La larghezza di banda a -3dB è fissata ad un valore di 0.006 Hz mediante il comando bw mentre il 
posizionamento del filtro è stabilito dal comando wo. La scelta di un valore della larghezza di banda così 
ridotto è dovuta alla necessità di implementare un filtro che abbia un effetto molto localizzato e che disturbi 
quanto meno possibile lo spettro appena fuori dalle frequenza che si intende eliminare. Di seguito si 
ripropongono gli auto spettri filtrati nel modo suddetto. 
 











































Figura 7-28 Autospettro per la sezione di ingresso per Φ=0.052, T=15.0 °C, Ω=2500 rpm,filtrato. 
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Figura 7-30 Autospettro per la sezione di ingresso per Φ=0.065, T=15.0 °C, Ω=2500 rpm,filtrato 
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Figura 7-32 Autospettro per la sezione di ingresso per Φ=0.078, T=15.0 °C, Ω=2500 rpm,filtrato 
 
E’ subito evidente come gli autospettri filtrati siano molto più mossi e frastagliati dei corrispondenti non 
filtrati. Questo è dovuto alla presenza dei fenomeni oscillatori di debole ampiezza che mediante il filtraggio 
vengono messi in risalto rendendo tali diagrammi di difficile lettura. 
Di seguito viene riportato lo studio e la caratterizzazione condotta sulle frequenze dei fenomeni reputati 
significativi ai fini dell’analisi delle instabilità fluidodinamiche. Nelle seguente analisi , al fine di evitare 
eccessivi appesantimenti della trattazione , verranno riportati per ogni fenomeno individuato solo i grafici 
esemplificativi del comportamento del fenomeno stesso per i valori di σ e Φ più significativi abbinati al 
diagramma che rappresenta per i medesimi valori di σ e Φ l’andamento della fase registrata da varie coppie 
di trasduttori in funzione della separazione angolare di questi. Nei grafici seguenti la frequenza analizzata 
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 Passaggio delle pale 
Questo fenomeno è dovuto al passaggio di una pala e pertanto si manifesta ad una frequenza ben precisa pari 
a 41.6 Hz. Esso è riscontrabile a tutti i coefficienti di flusso. 
 
Figura 7-33 Autospettro, fase e coerenza a 41.7 Hz, trasduttori 69-71 (Φ=0.0455,σ=0.2773,T=15°C,Ω=2500rpm) 
 
 
Figura 7-34 Andamento della fase in funzione della posizione angolare dei trasduttori impiegati per la frequenza 
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Passaggio delle pale 
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Questo fenomeno , come si evince dalla Figura 7-36 è di tipo assiale e si presenta in un intervallo di 
frequenze dai 2 agli 11,7 Hz. Esso è stato riscontrato per tutti i coefficienti di flusso provati e per intervalli 
del valore di σ abbastanza ampi. 
 
Figura 7-35 Autospettro, fase e coerenza a 8.7 Hz, trasduttori 69-71 (Φ=0.0455,σ=0.2773,T=15°C,Ω=2500rpm) 
 
 
Figura 7-36 Andamento della fase in funzione della posizione angolare dei trasduttori impiegati per la frequenza 
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 Cavitazione Rotante  
Questo fenomeno , come si evince dalla Figura 7-38 è di tipo rotante ad 1 lobo e si presenta in un intervallo 
di frequenze abbastanza ampio dai 38 ai 49 Hz. Esso è stato riscontrato per i coefficienti di flusso provati più 
bassi e principalmente per i più bassi valori di σ che corrispondono a condizioni di cavitazione spinta. 
 
 
Figura 7-37 Autospettro, fase e coerenza a 47.8 Hz, trasduttori 69-71 (Φ=0.0455,σ=0.2773,T=15°C,Ω=2500rpm) 
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 Instabilità Rotante a due lobi 
 
Questo fenomeno , come si evince dalla Figura 7-40 è di tipo rotante ad 2 lobi e si presenta in un intervallo di 
frequenze abbastanza ben definito  ovvero dai 76.2 agli 81 Hz. Esso è stato riscontrato solo per il coefficiente 
di flusso provato più basso ed in corrispondenza di valori di σ anch’essi molto ridotti. 
 




Figura 7-40 Andamento della fase in funzione della posizione angolare dei trasduttori impiegati per la frequenza 
in esame (Φ=0.0455,σ=0.1769) 
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 Fenomeno assiale 1 
Questo fenomeno , come si deduce dalla Figura 7-42 è di tipo assiale e si presenta per un valore ben 
precisato della frequenza di 187 Hz ed in corrispondenza del coefficienti di flusso di 0.065.Questo valore che 
si verifica per valori di σ alquanto bassi è probabilmente dovuto all’onda acustica che in uscita dal serbatoio  
rimbalza nella zona cavitata a valle dell’induttore e torna indietro con una frequenza di circa 187 Hz. Questo 
è facilmente verificabile misurando il periodo di tempo che l’onda impiega per percorrere due volte il tratto 
di condotto considerato (2x2.8 m) e la velocità di propagazione delle perturbazioni di pressione nell’acqua 
nelle condizioni dell’esperimento (circa 1050 m/s) : dal rapporto delle ultime due quantità si ottiene un 
valore di 0.0053 secondi che invertito fornisce appunto la frequenza di 187 Hz. 
 
Figura 7-41 Autospettro, fase e coerenza a 187 Hz, trasduttori 69-71 (Φ=0.065,σ=0.338,T=15°C,Ω=2500rpm) 
 
Figura 7-42 Andamento della fase in funzione della posizione angolare dei trasduttori impiegati per la frequenza 
in esame (Φ=0.065,σ=0.338) 
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 Fenomeno assiale 2 
Questo fenomeno , come si evince dalla Figura 7-44 è di tipo assiale e si presenta in un intervallo di 
frequenze molto stretto tra i 295 e i 296.5 Hz. Esso è stato riscontrato per il solo coefficiente di flusso di 
0.0715 e probabilmente si tratta di un armonica superiore della frequenza di passaggio delle pale. 
 
 
Figura 7-43 Autospettro, fase e coerenza a 295 Hz, trasduttori 69-71 (Φ=0.0715,σ=0.395,T=15°C,Ω=2500rpm) 
 
 
Figura 7-44 Andamento della fase in funzione della posizione angolare dei trasduttori impiegati per la frequenza 
in esame (Φ=0.0715,σ=0.395) 
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 Fenomeno assiale 3 
Questo fenomeno , come si evince dalla Figura 7-46 è di tipo assiale e si presenta in un intervallo di 
frequenze dai 391 ai 396,5 Hz. Esso è stato riscontrato solo per il coefficienti di flusso provato più alto e 
probabilmente si tratta di un surge  di ordine superiore poiché non coincide con una delle armoniche 
superiori della frequenza di passaggio delle pale. 
 
 
Figura 7-45 Autospettro, fase e coerenza a 394 Hz, trasduttori 69-71 (Φ=0.0715,σ=0.395,T=15°C,Ω=2500rpm) 
 
 
Figura 7-46 Andamento della fase in funzione della posizione angolare dei trasduttori impiegati per la frequenza 
in esame (Φ=0.0715,σ=0.395) 
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 Fenomeno assiale 4 
Questo fenomeno , come si deduce dalla Figura 7-48 è di tipo assiale e si presenta per un valore della 
frequenza di 333.5Hz che corrisponde alla 8
a 
armonica di passaggio delle pale. Esso è stato riscontrato per il 
solo coefficiente di flusso di 0.078 . 
 
 
Figura 7-47 Autospettro, fase e coerenza a 333 Hz, trasduttori 69-71 (Φ=0.078,σ=0.367,T=15°C,Ω=2500rpm) 
 
 
Figura 7-48 Andamento della fase in funzione della posizione angolare dei trasduttori impiegati per la frequenza 
in esame (Φ=0.078,σ=0.367) 
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Nella seguente Tabella infine si riportano le instabilità evidenziate nel DAPROT3 nel caso di un gioco 
radiale pari a 0.8 mm. 
 






Come si legge dalla precedente tabella il fenomeno dell’instabilità rotante è dovuta all’interazione non 
lineare tra la Cavitazione Rotante e la terza armonica superiore della frequenza di rotazione del rotore, altri 
come i Fenomeni assiali 2 e 4 sono riconducibili ad armoniche superiori dell’armonica fondamentale 
associata alla rotazione del rotore ed altri ancora come il Fenomeno assiale 3 potrebbe consistere in un surge 
di ordine superiore; in quest’ultimo caso tuttavia le caratteristiche rilevate da questa analisi incrociate con i 
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7.7 Analisi delle instabilità POGO sull’induttore DAPAMITOR3 
Il secondo obiettivo di questo lavoro di Tesi è stato la caratterizzazione sperimentale delle instabilità 
fluidodinamiche ed in particolar modo delle auto-oscillazioni assiali ,noto come oscillazioni POGO, 
sull’induttore DAPAMITOR3. Tale induttore è stato progettato dallo gruppo di ricerca del Prof. D’Agostino 
servendosi del modello di ordine ridotto già utilizzato per la progettazione di precedenti induttori; tra questi 
l’induttore DAPAMITOR3 è una derivazione del DAPAMITO3 del quale mantiene gli stessi parametri 
geometrici a differenza del bordo d’attacco che nel presente caso è di tipo arrotondato mentre nel 
DAPAMITO presentava uno spigolo.  
 
Figura 7-49 Induttori DAPAMITOR3 (sulla sinistra) e DAPAMITO3 (sulla destra) a confronto 
 
E’ stata poi effettuata la caratterizzazione delle prestazioni dell’induttore DAPAMITOR3 sia in regime 
cavitante che non cavitante con la stessa procedura con cui è stata effettuata quella sul DAPROT3. Le 
seguenti figure riportano in sintesi i risultati di tale operazione ponendo a confronto le caratteristiche dei due  
Induttori. 
 
Figura 7-50 Confronto delle curve di prestazione in regime non cavitante degli induttori DAPAMITOR3 e 
DAPAMITO3 























Figura 7-51 Confronto delle curve di prestazione cavitanti adimensionalizzate con i valori non cavitanti degli 
induttori DAPAMITOR3 e DAPAMITO3 
 
Per caratterizzare il comportamento dinamico dell’induttore si ricorre all’approccio della matrice di 
trasferimento dinamica la quale è collegata alle instabilità fluidodinamiche ed alle oscillazioni POGO. Nella 
successiva analisi verranno presentati i risultati della campagna sperimentale condotta nel laboratorio di 
cavitazione di Alta finalizzata alla determinazione sperimentale dei quattro elementi della suddetta matrice e 
quindi alla validazione del modello teorico del comportamento dinamico di un induttore cavitante sviluppato 
dal Prof. D’Agostino.Esso viene illustrato schematicamente nella seguente Figura. 
 
Figura 7-52 Schema del comportamento dinamico dell’induttore cavitante 
 
Come si osserva il flusso in ingresso all’induttore è assunto essere liquido puro fino al bordo di attacco delle 
pale. In corrispondenza del bordo di attacco vengono concentrati in un ideale strato di vapore di spessore 
infinitesimale tutti gli effetti della cavitazione. Da questa stazione al bordo di uscita delle pale si assume la 
presenza di un flusso bifase nei canali tra le pale dell’induttore ,infine si assume di nuovo che il flusso in 
uscita dall’induttore sia monofase a causa del collasso delle bolle di cavitazione. 
Le precedenti matrici sono state dedotte teoricamente mediante le seguenti assunzioni. 
























Per l’ingresso all’induttore dalla stazione i alla le valgono le seguenti equazioni: 
 
           
 
  
    
  
                
 
  
   
 
              
     
 
  
La matrice   
   
 ha la seguente espressione: 
   
       
    
       
   
    
       
   
   




                                                                                                                      
Per l’equazione di continuità per il flusso all’ingresso alla pompa ovvero dalle stazione i alla C: 
        =      
E dal triangolo di velocità alla sezione assiale nella quale è stata concentrata la cavitazione: 
       
    
   
 
    
       
              
Perciò: 
                               
Esprimendo come segue l’equazione di continuità per il volume infinitesimale V alla sezione assiale in cui si 
è concentrata la cavitazione, ovvero dalle stazioni le alla bi : 
  
   
  
                
dove             è la densità del flusso nei canali di pala. Pertanto vale la seguente 
     
 
    
    
 
    
   
  
              
  
 
    
   
    
 
    
   
    
       
 
    
   
    
   
  
Inoltre dall’equazione di Eulero nell’approssimazione quasi-statica: 
                                         
    
      
       
    
    
   
  
Passando alle pressioni totali ed eliminando      dopo aver introdotto le seguenti definizioni: 
  
    
     
     
    
    
    
   
    
     
   
    
 
Si ottiene la seguente espressione per la matrice   
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Le componenti della matrice   
   
per flusso comprimibile con perdite nei canali di pala sono già state 
calcolate nel dettaglio nella prima parte di questo capitolo. 
Infine per l’ultima stazione dalla stazione del bordo d’uscita della pale fino a valle dell’induttore ovvero 
dalle stazioni te alla o valgono le: 
 
            
 
  
    
  
                 
 
  
   
 
                  
 
  
La matrice   
   
 ha la seguente espressione: 







   
       
    
       
   
    
       
   
   




                                                                                                                      
Infine la matrice di trasferimento dinamica per la caratterizzazione del comportamento dinamico dell’intero 
induttore dalle stazioni di ingresso a quello di uscita è data dal prodotto,in ordine invertito, delle precedenti 
matrici: 
        
       
       
       
     
La matrice di trasferimento dinamica complessiva risulta funzione della frequenza della forzante ω. I 
parametri liberi di questo modello sono           che verranno calcolati sperimentalmente per ogni 
condizione di flusso identificata dai parametri      . 
Poiché i quattro parametri liberi della matrice dinamica dipendono fortemente dalla presenza della 
cavitazione si cercherà ora di comprendere più a fondo la loro natura a seconda o meno della presenza di 
cavitazione. Come ben evidenzia la seguente Figura lo scopo della matrice di trasferimento dinamica è 
rappresentare matematicamente il comportamento della pompa 
 
Figura 7-53 Schematizzazione matematica del comportamento reale di una turbopompa mediante la matrice di 
trasferimento dinamica. 
 
Si ricorda che la matrice dinamica   lega le quantità mostrate in Figura sopra mediante la seguente 
relazione: 
 
   
   
   
      
      
  
   
   
  
Le oscillazioni di pressione e portata in ingresso ed in uscita sono legate mediante le seguenti relazioni 
matematiche: 











   
 
     
 
 
     
   
  
    
Ricordando che le portate e le pressioni possono essere espresse come somma di una componente media ed 
una oscillatoria e periodica nel tempo di periodo       mediante la seguente notazione fasoriale  
             
            
Il precedente legame tra le oscillazioni di pressione e portata assume la seguente forma: 







   
 
 
    
     
       
 
        
     
  
           
       
Nella Figura successiva sono riportate le grandezze fisiche di interesse in questa derivazione. 
 
Figura 7-54 Legame tra le oscillazioni di portata e pressione in un generico tratto del circuito 
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Infine si ottiene la relazione cercata tra le oscillazioni di portata e di pressione: 
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Gli elementi della matrice di trasferimento dinamica dell’induttore tuttavia saranno fortemente dipendenti 
dalla presenza o meno della cavitazione. Nel caso di assenza di cavitazione la pompa mostra un 
comportamento “passivo” simile a quello di tutti gli altri elementi che compongono il circuito idraulico. La 
forma che essa assume in tale caso è la solita: 
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Nella quale si osserva subito che la matrice è diagonale, è assente il termine legato alla compliance del 
condotto, l’inertanza del condotto ha la stessa definizione precedente e la sua resistenza può essere espressa 
nel dettaglio mediante la seguente formula che tiene conto delle differenti aree di ingresso ed uscita dal 
condotto: 
   










   
Nel caso invece di presenza di cavitazione la pompa mostra invece un comportamento “attivo” che la porta a 
depositare parte della propria energia nelle fluttuazioni già presenti all’interno del flusso rendendo così 
possibile l’innesco di nuove instabilità o l’interazione con quelle già presenti. La forma assunta dalla matrice 
di trasferimento dinamica in questo caso è la seguente: 
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Si osserva immediatamente che tale matrice non è più triangolare superiore e non ha più determinante 
unitario. Questo significa che un eventuale cambiamento di coordinate che trasformi le proprietà del flusso in 
termini di ampiezza delle oscillazioni di pressione e di portata a monte in quelle corrispondenti a valle 
lascerebbe invariate tali quantità nel caso di assenza di cavitazione mentre esse verrebbero “deformate” nel 
caso cavitante. I termini della precedente matrice, tranne quello in posizione 12 che ha la stessa definizione 
del caso non cavitante,vengono specificati nel seguito: 
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Si deduce la sostanziale differenza tra i quattro coefficienti della matrice dinamica del caso cavitante e di 
quello non cavitante ed in particolar modo della comparsa nel caso cavitante dei termini C ed M che sono 
caratterizzati in primo luogo dall’essere sfasati tra di loro. La complessità del problema che ne emerge 
richiede un approccio di tipo sperimentale.  
Il circuito di prova consente attraverso i trasduttori di pressione dinamici(PCB) di misurare le oscillazioni di 
pressione in ingresso ed in uscita dalla pompa e da queste misurazioni ,attraverso le relazioni precedenti, di 
ricavare anche le oscillazioni di portata nelle stesse stazioni a monte e a valle della pompa. Poiché la matrice 
dinamica è di ordine 2 per ottenere 4 incognite complesse c’è bisogno di 4 equazioni complesse linearmente 
indipendenti. Poiché da ogni prova sperimentale eseguita è possibile ricavare solo due equazioni,per avere un 
sistema risolubile di due equazioni in due incognite è necessario disporre di due misurazioni linearmente 
indipendenti delle oscillazioni di pressione e di portata per le medesime condizioni di frequenza, portata e 
numero di cavitazione. Questo è stato realizzato mediante due configurazioni geometriche del circuito 
linearmente indipendenti tra di loro denominate rispettivamente “Configurazione Lunga “(CL) e 
“Configurazione Corta”(CC) mostrate nella seguente immagine. 
 
 
Figura 7-55 Configurazioni geometriche del circuito linearmente indipendenti: 
configurazione corta CC (sulla sinistra) e configurazione lunga CL (sulla destra) 
 
Le oscillazioni di pressione rilevati dai PCB “flush mounted”(con intervallo di misurazione dai 1000 ai 
10000 Pa) sono state acquisite in 5 differenti stazioni del circuito in configurazione corta ed in 6 per quella 
lunga come mostrato nella seguente immagine. 








Figura 7-56 Posizione dei trasduttori di pressione sul circuito nelle configurazioni corta (sulla sinistra)  
e lunga (sulla destra) 
 
E’ necessario ricordare che questo tipo di esperimenti per la determinazione sperimentale della matrice di 
trasferimento dinamica sono già stati condotti presso i laboratori di cavitazione del Caltech negli anni ’70 .  
I risultati ottenuti in tali Laboratori (Brennen , Ng ) verranno di seguito utilizzati come termine di paragone 
per stimare la bontà dei risultati sperimentali ottenuti. Si tratterà naturalmente di una comparazione 
qualitativa a causa del differente circuito di prova utilizzato, della diversa modalità di realizzazione delle 
prove ed infine delle diverse geometrie degli induttori provati i cui parametri raramente sono resi noti in 
letteratura complicando così notevolmente il processo di interpretazione dei dati provenienti da laboratori 
diversi. Per questo motivo si darà di seguito una breve descrizione dell’impianto di prova utilizzato al 
Caltech mostrato nella seguente immagine ed alle modalità di realizzazione delle prove. 
 
 
Figura 7-57 Disegno schematico dell’impianto di prova utilizzato nei laboratori del Caltech 
 
Il punto cuore del circuito di prova è l’induttore/pompa (evidenziato nella Figura7-56 in colore blu) guidata 
da un motore elettrico alimentato in corrente continua attraverso una scatola di riduzione. Prima che il flusso 
entri nella pompa esso passa attraverso un sistema di misurazione del flusso di massa. Questo sistema 
consiste di una camera di “regolarizzazione” (smoothing chamber) per ridurre il livello di turbolenza, un 







ugello convergente che ha lo scopo sia di stabilire nel flusso un profilo di velocità piatto sia di accelerarlo ad 
una velocità tale da poter essere rilevata dal velocimetro laser ad effetto doppler (evidenziata nella Figura  
7-56 in basso in colore giallo). Un sistema simile di misurazione del flusso di massa è posizionato a valle 
della pompa (anch’esso in colore giallo). Dopo il velocimetro laser ad effetto Doppler a valle della pompa,  
seguendo il circuito nel verso delle frecce, c’è la valvola di regolazione “silenziosa” (silent throttling valve) 
per controllare le operazioni allo stazionario del flusso idraulico. Il flusso passa poi attraverso un flussimetro 
a turbina per la calibrazione del flusso medio prima di entrare nel sistema di generazione delle oscillazioni di 
portata a valle (indicato in figura 7-56 in alto in colore verde). Il flusso poi passa attraverso un serbatoio di 
isolamento (il cui compito principale è di disaccoppiare dal punto di vista dinamico i due fluttuatori grazie 
alla grande compliance della camera d’aria contenuta al suo interno) a cui segue un ulteriore sistema di 
generazione di oscillazioni di portata a monte (anch’esso in colore verde) ed infine si riversa nella camera di 
“regolarizzazione” a monte. I due sistemi di generazione delle oscillazioni della portata sono guidati da un 
motore elettrico in corrente continua attraverso un albero di connessione lungo 8 piedi. L’intero circuito del 
flusso idraulico è posizionato su una rotaia a doppio T alto 8 inches supportata da 5 gambe vincolate al 
suolo. Il sistema è completato da sistemi ausiliari quali il sistema di deareazione, un sistema che fornisce aria 
ed uno scambiatore di calore per riscaldare l’acqua usata nel sistema. Come per la strumentazione, un 
segnale di riferimento emesso da un analizzatore di segnale impone al motore dei sistemi di generazione 
delle oscillazioni di portata di ruotare in modo molto preciso alla frequenza selezionata. Sensori come i 
trasduttori di pressione (in figura indicati in colore rosso), gli accelerometri ed i velocimetri ad effetto 
Doppler posizionati a monte ed a valle della pompa misurano le rispettive quantità fluttuanti. I segnali di 
voltaggio in uscita da questi strumenti consistono di valori medi che sono rilevati durante gli esperimenti e di 
valori fluttuanti che vengono amplificati, filtrati mediante un filtro passa - basso ed infine registrati in 
strumenti analogici per essere poi processati in seguito. 
Come ricordato nell’introduzione a questo capitolo lo scopo della campagna sperimentale è stato quello di 
rappresentare la dinamica di una induttore cavitante attraverso la matrice di trasferimento dinamica  . Al 
fine di misurare tale matrice per una pompa, il numero minimo di quantità fluttuanti che devono essere 
misurate sono le pressioni ed i ratei di flussi di massa rispettivamente a monte e a valle della pompa. Queste 
informazioni sono richieste insieme a quelle in regime stazionario per calcolare la matrice richiesta. Si 
deduce che le due considerazioni di progetto più importanti sono quelle che riguardano le misurazioni del 
flusso di massa fluttuante e quella del tipo di “fluttuatori” per imporre la fluttuazione. 
Per questo motivo verranno brevemente presentate le differenti soluzioni implementate rispettivamente nei 
Laboratori di cavitazione del Caltech e quello di Alta. 
La prima considerazione importante riguarda l’ampiezza del rateo di flusso di massa fluttuante. Questa 
ampiezza è imposta dal rispetto delle assunzioni di linearità le quali richiedono che la fluttuazione del rateo 
del flusso di massa non superino valori pari al 5 o 6% del rateo di flusso medio. Naturalmente sarebbe 
desiderabile avere valori anche più bassi per rispettare i requisiti di linearità ma questo diminuirebbe il 
rapporto SNR. Tenendo conto che il flusso in uscita dall’induttore è altamente rotazionale e turbolento e che 
i dispositivi utilizzati per l’abbattimento della turbolenza possono ridurla ad una valore compreso tra l’1 ed il 
5% questo genererebbe un valore dell’SNR compreso tra 5 e 10 il quale è sufficiente per le misurazioni che 
si intendono realizzare. Presso il Caltech, dopo avere confrontato vari sistemi, quello ritenuto più opportuno 
alla misurazione del rateo di flusso di massa è stato il velocimetro laser ad effetto Doppler poiché è non 
intrusivo e misura la velocità assoluta. Esso presenta dei limiti poiché misura la velocità in un punto del 
flusso e non rappresenta quindi in modo affidabile il rateo del flusso di massa. Per rendere più affidabile 







possibile la stima fornita da questo sistema, la stazione di misurazione è stata posta all’uscita dell’ugello 
convergente per ottenere un profilo di velocità piatto ed un livello di turbolenza ridotto al minimo. 
Presso il Laboratorio di Alta per la misurazione del rateo di flusso di massa non si sono potuti utilizzare i 
flussimetri elettromagnetici presenti nel circuito poiché pur essendo capaci di individuare la frequenza della 
oscillazione di interesse non sono in grado di misurarne con precisione l’ampiezza e la fase;per questo 
motivo sono stati utilizzate le misurazioni della ampiezza e della fase delle oscillazioni di pressione lette dai 
trasduttori PCB ed attraverso le formule proposte prima si è ricavata in maniera indiretta l’ampiezza e la fase 
dell’oscillazione di portata. 
Il secondo aspetto critico dell’esperimento è la modalità con cui si sceglie di generare le fluttuazioni del 
flusso di massa,per una assegnata frequenza. Il profilo di velocità ideale in funzione del tempo è un onda 
sinusoidale tuttavia è accettabile anche una forma d’onda periodica con un altro contenuto in termini della 
frequenza fondamentale.  
Nei Laboratori del Caltech è stato scelto di implementare un sistema di generazione di fluttuazioni del flusso 
di massa. Nel progetto del fluttuatore è stata posta particolare attenzione ad evitare zone di alta velocità al 
suo interno le quali di contro produrrebbero aree del flusso in depressione che tenderebbero a separare l’aria 
in soluzione con l’acqua ed a influenzare la misurazione. Il disegno scelto consiste di due cilindri concentrici 
scanalati con quello interno in bronzo rotante all’interno di quello esterno in acciaio inossidabile,stazionario. 
Sono stati usati due metalli diversi per evitare microsaldature. Un pezzo del cilindro in bronzo sinterizzato è 
posizionato in modo contiguo e coassiale ai cilindri scanalati fornendo una via d’uscita al flusso quando le 
scanalature risultano completamente chiuse momentaneamente. L’ampiezza variabile della fluttuazione è 
garantita da una manica cilindrica che scorre assialmente per coprire sia i cilindri scanalati e/o il cilindro in 
metallo sinterizzato. L’ampiezza delle fluttuazioni è proporzionale all’ammontare relativo di area coperto 
dalla manica. La fuoriuscita di regolazione in bronzo sinterizzato è pensata per fornire una resistenza viscosa 
e per minimizzare l’aria che viene fuori dalla soluzione con l’acqua .Questo dispositivo è chiamato “siren 
valve”.Tale sistema presenta tuttavia degli inconvenienti perché produce un tipo di fluttuazione ad onda – 
quadra e la chiusura e apertura brusca dei cammini del flusso causa regioni di alta velocità. La seguente 
Figura mostra uno schema di funzionamento di tale valvola. 
 
Figura 7-58 Schema funzionale della valvola per le fluttuazioni di portata 
 
Tale dispositivo ha un diametro di 6 in. è alloggiato in una camera di 12 inch di diametro e lunga 1 piede. 
Il flusso vi è immesso da una entrata laterale. Dopo che esso è passato sia attraverso i cammini offerti dagli 
scanalati rotanti sia il percorso della fuoriuscita in bronzo, il flusso esce attraverso il centro della camera del 
fluttuatore verso la camera di “regolarizzazione”. L’armatura rotante in bronzo e la gabbia in acciaio 







inossidabile hanno un diametro di 5 in., sono lunghe 6 in. e sono spesse 0.25 in . 15 fori di diametro 3/8 in. 
vengono eseguiti nel pezzo in bronzo sinterizzato per ridurre la resistenza. I cilindri scanalati ed i pezzi in 
bronzo sinterizzato sono posizionati al centro della camera lunga 12 in. e di diametro di 12 in. I due 
fluttuatori, uno a monte e l’altro a valle hanno lo stesso disegno ma direzioni del flusso opposte;essi sono 
guidati da un motore in corrente continua a velocità sincronizzata mediante un albero cavo lungo 6 ft. e di 
1in. di diametro. 
 
Figura 7-59 Sezione assiale del complessivo della valvola per le fluttuazioni di portata 
 
Presso il Laboratorio di Cavitazione di Alta si è scelto di utilizzare un sistema di generazione di fluttuazioni 
di pressione. Tale sistema consiste in una pedana vibrante la quale mediante masse controrotanti porta il 
serbatoio vincolato sopra di essa ad oscillare in senso verticale alla frequenza indagata come mostrato nella 
Figura seguente. 








Figura 7-60 Sistema di generazione di oscillazione della pressione mediante oscillazione verticale del serbatoio 
generata da masse contrototanti 
 
Informazioni dettagliate di tale sistema sono riportate nel capitolo 2 insieme a quelle di tutti gli altri elementi 
componenti il circuito. Basterà qui ricordare che la variazione di posizione del serbatoio genera una onda di 
pressione in uscita dal serbatoio che a causa dell’inerzia del liquido genera una oscillazione di portata. 
Si introducono ora due modelli a parametri concentrati che schematizzano il funzionamento dei due sistemi. 
Per il circuito utilizzato al Caltech il modello matematico ha quattro elementi principali: la pompa cavitante, 
due valvole a regolazione variabile ed un “serbatoio di isolamento” tra le due valvole. Tali elementi sono 
connessi da tubature idrauliche. 
 
Figura 7-61 Modello matematico a parametri concentrati del circuito del Caltech 
 
Il circuito realizzato presso Alta può essere schematizzato in termini di modello matematico a parametri 
concentrari come mostrato nella seguente Figura. In esso con P viene indicata la pompa, con S e D le linee di 
mandata ed aspirazione rispettivamente e con T il “serbatoio di isolamento” che separa tali linee.  








Figura 7-62 Modello matematico a parametri concentrati del circuito di Alta 
 
Si possono ora esprimere le quattro matrici di trasferimento dinamico dei 4 elementi del circuito nel seguente 
modo:                  
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Pertanto si può ora esprimere la relazione che lega le oscillazioni di pressione e portata al serbatoio sul lato 
di aspirazione e su quello di mandata mediante la seguente notazione matriciale: 
    
   
    
   
   
    
   
    
  
  
    
    
  
    
  
  
   
    
   
   
    
  
Poiché le matrici dinamiche delle linee di mandata ed aspirazione hanno determinante non nullo possono 
essere invertite e la precedente espressione assume la seguente forma: 
 
    
    
  
    
  
  
   
    
   
   
  
  
   
    
  
Indicando con i pedici 1 e 2 le due configurazioni linearmente indipendenti (CL e CC) mediante semplici 




      
 
  







      
 
  
      
 












    
    
     
      
 
 
            
Nella quale valgono le relazioni: 
            
 
  
            
 
  







La precedente matrice A è di tipo a blocchi ed il suo determinante, facilmente calcolabile, ha la seguente 
espressione: 
             
 
     
 
       
 
=       
 
     
 
                  
 
    
 
   
 
 
Un’ espressione simile si può ricavare esprimendo la dipendenza da      e da    . 
Tali espressioni confermano la possibilità di modificare l’aspirazione o la mandata per ottenere due 
configurazioni indipendenti. 
Nella seguente Tabella vengono riassunte le condizioni in cui sono state condotte le prove sull’induttore 
DAPAMITOR3. 
 
Induttore  Configuratione  Temperatura [°C]  Ф  σ  Frequenza [Hz]  
Dapamitor 3  1-2 
Ambiente  Alta ФDesign  
LCL 
(Alta)  
MCL  HCL  5  7.5  10  12.5  15  17.5  20  22.5  25  27.5  30  
Ambiente  Alta Фoff-Design  
LCL 
(Alta)  
MCL  HCL  5  7.5  10  12.5  15  17.5  20  22.5  25  27.5  30  
Tabella 17 Condizioni di realizzazione delle prove POGO sul DAPAMITOR3 
 
Di seguito sono riportate alcune Figure che presentano le oscillazioni di pressione e di portata in funzione 
della frequenza della forzante ricavate da una delle prove eseguite, nello specifico quella con   
                      . Essa è messa a confronto con quelle ricavate nel circuito di prova del Caltech 
prima presentato per l’induttore Impeller V (induttore a 3 pale con angolo di pala di 9 gradi e diametro 
esterno di 2.985 in.) nelle condizioni di prova di                  simili a quello del DAPAMITOR3. 
 
Figura 7-63 Confronto tra le oscillazioni della portata in funzione della frequenza della forzante per l’induttore 
DAPAMITOR3 nelle condizioni                                    (sulla sinistra per 
entrambe le configurazioni provate corta cc e lunga cl) e per l’induttore IMPELLER V nelle condizioni  
                













































Figura 7-64 Confronto tra le oscillazioni della pressione in funzione della frequenza della forzante per l’induttore 
DAPAMITOR3 nelle condizioni                                    (sulla sinistra per 
entrambe le configurazioni provate corta cc e lunga cl) e per l’induttore IMPELLER V nelle condizioni  
                
 
Dall’osservazione delle immagini a confronto precedenti che le oscillazioni di portata hanno un andamento 
molto simile a quello riportato in letteratura. Inoltre si deduce che le oscillazioni di portata in aspirazione 
sono maggiori di quelle in mandata a tute le frequenze indagate e soprattutto a quelle più alte. Questo 
andamento può essere ricondotto alla più bassa impedenza (ed in particolar modo al minor contributo dato 
dall’inertanza) della linea di aspirazione che consente alle oscillazioni del flusso di essere maggiori in 
aspirazionee ciò è attribuibile all’effetto della resistenza e dell’inerzia del fluido in uscita dal serbatoio. Le 
oscillazioni di pressione sono invece molto diverse da quelle disponibili in letteratura e questo può essere 
spiegato mediante un modello che descriva la dinamica del serbatoio tramite un sistema 
massa(serbatoio+acqua) – molla – smorzatore . 
Tuttavia Bisogna evidenziare che mentre nei laboratori di Alta le quantità fisiche utilizzate per ricavare la 
matrice dinamica sono le pressioni statiche e le portate volumetriche, presso il Caltech sono state utilizzate le 
pressioni totali e le portate massiche. Di seguito vengono presentate le formulazioni equivalenti mediante le 







         
 
    
 
       






        





    
 
    
 
   









    
 
    
 
   






          





    
 
    
 
   




Dove i termini della matrice dinamica vengono rinominati in letteratura come segue: 
                                              
Ed inoltre vale la seguente relazione tra l’ampiezza delle oscillazioni delle pressione totali e di quelle 
statiche: 
        





Dove A è l’area della sezione trasversale e      è il rateo del flusso di massa nominale usato nella 
definizione del coefficienti di flusso medio. 












































A titolo esemplificativo si riportano di seguito gli elementi della matrice di trasferimento dinamica per il 
DAPAMITOR3 ricavati sperimentalmente nelle condizioni di prova già introdotte nelle Figure precedenti 
ovvero                         ; nella Figura 7-67 tali elementi sono mostrate nella modalità che 
lega le pressioni statiche adimensionali e le oscillazioni del flusso volumetrico in uscita con le rispettive 
quantità in ingresso mentre nella Figura 7-68 si riportano i componenti della matrice dinamica nelle stesse 
condizioni di prova ma questa volta in termini della relazione tra le oscillazioni della pressioni totali e del 
flusso di massa in uscita con le rispettive quantità in ingresso all’induttore in accordo alla formulazione di 
Brennen prima presentata. Per una maggiore comprensione dei risultati ottenuti si riportano i dati relativi 
all’induttore IMPELLER VI provato nei laboratori del Caltech ; i dati relativi a questo induttore sono stati 
ottenuti nelle condizioni di prova di                                           prossime quindi 
a quelle riportate nella Figure 7-65 per l’induttore DAPAMITOR3; per questo motivo esse verranno usate 
come termine di confronto nell’interpretazione di tali grafici che seguiranno. Per motivi di chiarezza si 
riporta inoltre nelle seguenti Figure il confronto tra le geometrie del DAPAMITOR3 e dell’IMPELLER VI e 
delle rispettive curve di prestazioni in regime cavitante e non cavitante. 
 












Figura 7-66 Prestazioni non cavitanti dell’IMPELLER VI (sulla sinistra) e del DAPAMITOR3(sulla destra); i 
punti operativi scelti per il confronto sono cerchiati in rosso 
 
Figura 7-67 Prestazioni cavitanti dell’IMPELLER VI (sulla sinistra) e del DAPAMITOR3(sulla destra); sono 
cerchiati in rosso i punti vicino al ginocchio della curve per i coefficienti di flusso considerati 








Figura 7-68 Elementi della matrice dinamica del DAPAMITOR3 nelle condizioni                  
                     
 
 
Figura 7-69 Elementi della matrice dinamica del DAPAMITOR3 nelle condizioni                  
                     in accordo alla formulazione proposta da Brennen 
 
 








Figura 7-70 Elementi della matrice dinamica per l’induttore cavitante IMPELLER VI ottenuto da Brennen 
(1982) nelle condizioni                                     . I dati mostrati si riferiscono a 
cinque numeri di cavitazione diversi,                                                 La 
componente reale ed immaginaria di ogni elemento è evidenziata rispettivamente con linea continua e 
tratteggiata. Le linee evidenziate in rosso sono relative al caso G. 
 
I grafici degli elementi della matrice di trasferimento prodotti dal Caltech (Ng e Brennen 1978) sono stati 
prodotti per 5 differenti numeri di cavitazione che vanno dall’insieme di dati indicati dalla lettera A e ricavati 
in condizioni non cavitanti, passando dall’insieme di dati C che mostra un leggero grado di cavitazione fino 
all’insieme di dati H in condizioni vicine al breckdown. La parte reale e immaginaria di ognuno dei quattro 
elementi sono rappresentate mediante linee continua e tratteggiata rispettivamente. Si noti in primo luogo che 
in assenza di cavitazione (Caso A) la funzione di trasferimento è molto vicina al valore teorico introdotto i 
cui elementi sono                   .Anche l’impedenza        è comprensiva di una inertanza 
attesa (la parte immaginaria di     è lineare in frequenza) e di una resistenza ( parte reale di     ) che è 
consistente con la resistenza quasi-statica ottenuta dalla pendenza della curva caratteristica dell’incremento 
della prevalenza. La resistenza sembra crescere all’aumentare della frequenza della forzante, andamento 
questo che è consistente con le misurazioni ricavati da una pompa centrifuga da Anderson, Blade e Stevans 
(1971). Risulta chiaro dai grafici di Figura 7-66 che quando si inneschi la cavitazione, la matrice di 
trasferimento si discosti significativamente dalla forma che essa possiede in caso non cavitante. Si può 
osservare che      e      si discostano dall’unità e sviluppano una parte immaginaria non nulla la quale è 
approssimativamente lineare con la frequenza. Anche      diventa non nulla e ,nello specifico, mostra una 
compliance che chiaramente aumenta al diminuire del numero di cavitazione. Tutti questi cambiamenti 
comportano un determinante     che si discosta dall’unità quando la cavitazione si estende. Da tali 
andamenti si conclude che la presenza di cavitazione può essere causa del fatto che la pompa assuma 
caratteristiche dinamiche potenzialmente attive quando altrimenti sarebbe dinamicamente passiva. 
Analizzando i grafici di Figura 7-67 degli elementi della matrice dinamica ottenuti dal modello teorico 
sviluppato dal Prof. D’Agostino si osserva come la cavitazione causi cambiamenti evidenti in tutti gli 
elementi della matrice di trasferimento (apprezzabili anche per valori di   molto più alti di quelli del 
breckdown). Gli effetti più evidenti della cavitazione si manifestano negli elementi C (cavitation 







compliance) ed M (mass flow gain factor);essi sono fortemente legati alle instabilità POGO ed il primo di 
essi ha effetto sulla risposta in frequenza del sistema mentre il secondo influenza la stabilità del sistema. 
Entrambi questi elementi si mostrano non lineari con   ; essi mostrano un andamento quasi-stazionario per i 
valori di   più alti. 
L’andamento delle matrici dinamiche ottenute mostrano anch’esse come in condizioni non cavitanti la 
pompa lavori come un “sistema passivo” mentre in condizioni cavitanti essa si comporti come un “sistema 
attivo”depositando parte della sua energia media nelle oscillazioni del flusso. 
Le seguenti considerazioni generali possono infine essere tratte: 
 La resistenza R decresce all’aumentare della frequenza della forzante e sembra essere indipendente 
dal livello di cavitazione. 
 L’inertanza L decresce all’aumentare della frequenza della forzante e sembra essere indipendente dal 
livello di cavitazione. 
 I fattori C ed M sembrano proporzionali al rapporto                  
 
Sebbene gli andamenti dei quattro elementi della matrice dinamica ottenute nei Laboratori di Alta presentino 
valori confrontabili come ordine di grandezza a quelli riportati in letteratura sono tuttavia evidenti 
discordanze considerevoli rispetto a quest’ultimi dal punto di vista degli andamenti. Ciò è probabilmente 
riconducibile agli effetti prodotti dalla dinamica del flusso in camera di prova sulle misurazioni della 
pressione fatte a valle della pompa; infatti la dinamica del flusso in camera di prova è estremamente 
complessa e difficilmente riproducibile e questo indica la necessità dello sviluppo di modelli più complessi 
per interpretare il flusso in questa stazione del circuito oltre che di nuove misure di pressione a valle di essa. 
In definitiva gli andamenti poco chiari riscontrati nelle matrici di trasferimento dinamiche ricavate dalla 
campagna sperimentale sull’induttore DAPAMITOR3 possono essere ricondotti alle seguenti problematiche 
emerse nel circuito di prova: 
 Movimenti e vibrazioni delle linee di aspirazione e mandata 
 Importanti movimenti del compensatore elastico subito fuori della camera di prova 
 Problemi nell’accuratezza del sistema di acquisizione 
 Eventuale presenza di aria in camera di prova o nel circuito. 
Per risolvere tali problemi sono state adottate le seguenti soluzioni nel corso della campagna sperimentale. 
Per ridurre l’ampiezza delle vibrazioni sono state apportate modifiche all’impianto simili a quelle adottate al 
Caltech consistenti nell’aggiunta di supporti per vincolare i condotti alla trave di appoggio; inoltre i due tubi 
di acciaio uscenti ai due lati del serbatoio sono stati inglobati in colonne di cemento per evitare che venissero 
sollevati durante l’oscillazione verticale del serbatoio. Il compensatore elastico in uscita dalla camera di 
prova, progettato per facilitare il montaggio e lo smontaggio del circuito ha manifestato notevoli 
deformazioni in corrispondenza di alcune frequenze di eccitazione le quali possono potenzialmente 
influenzare le oscillazioni di portata in mandata; per questo motivo lo si è sostituito con un condotto in 
acciaio come mostrato nella seguente Figura per le configurazioni del circuito corta e lunga. 








Figura 7-71 Sostituzione del compensatore elastico subito fuori la camera di prova con un condotto in acciaio per 
le configurazioni corta e lunga del circuito. 
 
Le seguenti espressioni mostrano come con tale operazione si eviti di introdurre un ulteriore compliance nel 
circuito idraulico che può falsare la misurazione dell’oscillazione di portata a valle. 
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Per aumentare l’accuratezza del sistema di acquisizione si potevano modificare due parametri caratteristici di 
esso: la frequenza di campionamento o la durata di acquisizione. Per questo motivo si è indagato, mediante 
lo studio di un segnale di riferimento processati in matlab , per cercare di capire quale di tali parametri 
avesse una maggiore influenza sul sistema di acquisizione ed  eventualmente come variarlo per aumentare 
l’accuratezza del primo. Il segnale scelto è descritto dalla legge       si        con una frequenza 
         e si è provato ad acquisirlo ed a processarlo mediante matlab nel primo caso con la stessa 
frequenza di campionamento           e due diversi tempi di acquisizione di        e        , nel 
secondo caso con diverse frequenze di campionamento di           e           e stesso tempo di 
acquisizione       e nel terzo ed ultimo caso con due differenti frequenze di campionamento    
      e           e due diversi tempi di acquisizione        e        . I risultati di tali 
operazioni sono mostrati nelle seguenti Figure. 
 
Figura 7-72 Acqusizione e pro cessazione di un segnale sinusoidale al variare della frequenza di campionamento 
e del tempo di acquisizione del sistema di acquisizione 
 







Dalle precedenti immagini si osserva come la scelta della frequenza di campionamento sia relativamente 
poco importante per una corretta ricostruzione del segnale campionato mentre il parametro rilevante è il 
tempo di acquisizione il cui incremento da 3 secondi a 10 secondi consente una riduzione dell’errore 
sull’individuazione della frequenza del segnale campionato da         a          . La seguente Figura 
presenta le modifiche apportate, alla luce delle precedenti considerazioni, al sistema di acquisizione. 
 
Figura 7-73 Modifiche apportate alle caratteristiche del sistema di acquisizione 
 
Si è inoltre cercato di individuare dei sistema di misura delle oscillazione della portata diversi da quello che 
utilizza le singole misurazioni delle oscillazioni di pressione lette dai PCB e che invece coinvolga trasduttori 
differenziali bidirezionali di precisione oppure i flussimetri elettromagnetici montati sulle linee di 
aspirazione e di mandata. I limiti del primo sistema risiedono nel fatto che le misurazioni ottenute in 
corrispondenza delle diverse frequenze della forzante presentano oscillazioni sensibili, come mostrato nelle 
seguente Figura 7-70, ed inoltre tali trasduttori vanno utilizzati sempre insieme a quelli piezoelettrici per la 
determinazione della fase delle singole oscillazioni di pressione. 
 
Figura 7-74 Fotografia e schema delle componenti di un trasduttore differenziale bidirezionale di precisione 
 
 
Figura 7-75 Valori della pressione rilevati dai PCB e dai trasduttori differenziali a confronto per una frequenza 
della forzante di 20 Hz. I segnali dei PCB sono tutti in fase. I segnali dei due trasduttori di pressione 
differenziale ( in giallo ed in verde si riferiscono rispettivamente alle linee di mandata e di aspirazione) non 
sono in fase con i segnali dei PCB e misurano valori non consistenti. 







Nel secondo caso i flussimetri elettromagnetici disponibili, pur essendo in grado di individuare le oscillazioni 
del flusso di massa alla frequenza imposta dalla forzante ,come mostrato nelle seguente Figura, a causa dei 
loro elevati tempi di risposta (50 ms) forniscono stime errate della ampiezza e della fase delle oscillazioni 
della portata ; pertanto sarebbe richiesta una sostituzione dell’elettronica che li compone ed una loro nuova 
calibrazione operazioni che comporterebbero costi elevati e lunghi tempi di sospensione delle attività 
sperimentali . 
 
Figura 7-76 Oscillazione della portata letta da un flussimetro elettromagnetico per una frequenza della forzante 
di 10 Hz 
 
Pertanto si è utilizzato il sistema della rilevazione delle oscillazioni del flusso di massa a partire dalle misure 
delle oscillazioni di pressione lette dai PCB; per garantire l’accuratezza relativa dei valori delle misure forniti 
dai trasduttori piezoelettrici PCB è stato necessario ricalibrare il loro comportamento al variare 
dell’ampiezza e della frequenza eccitatrice. L’operazione di calibrazione dei PCB è stata effettuata 
montandoli insieme e sottoponendoli ad una oscillazione imposta mediante la pedana vibrante che risultava 
quindi uguale per tutti i PCB. Si verificava poi quali coppie di trasduttori mostrassero un comportamento 
simile tra di loro. A questo punto si calcolava il rapporto tra le oscillazioni di pressione di ciascuno dei due 
trasduttori rispetto al loro valor medio e tale valore veniva poi usato per correggere l’ampiezza 
dell’oscillazione di pressione misurata e ridurre così l’errore di misurazione. 
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In questo capitolo verranno brevemente presentate alcuni possibili sviluppi delle attività sperimentali che 
possono essere realizzate presso il laboratorio di cavitazione di ALTA. 
 
8.1 Prove rotodinamiche con il dinamometro rotante 
 
Tra le applicazioni immediatamente realizzabili vi è quella di studiare le forze rotodinamiche agenti sugli 
induttori sia in regime non cavitante che cavitante. Inoltre la futura attività sfrutterà la possibilità di 
instaurare un moto forzato di whirl per permettere lo studio degli effetti da esso prodotto sulla pompa sia da 
un punto di vista rotodinamico che fluidodinamico. Infatti nella configurazione CI
2
RTF potranno essere 
effettuate prove sperimentali relative all’analisi di: 
 
 forze rotodinamiche indotte dai moti di whirl; 
 forze, stazionarie e non, agenti sul rotore; 
 forze dovute a tenute, trafilamenti e flussi secondari; 
 flutter di paletta; 
 vortex shedding. 
 
Il contemporaneo impiego del dinamometro e dei trasduttori PCB dà, inoltre, la possibilità di poter 
conoscere l’impatto che oscillazioni di data frequenza e di data ampiezza hanno sulle forze che agiscono 
sull’induttore. Questo potrà permettere di approfondire notevolmente le conoscenze sulle instabilità 
fluidodinamiche e rotodinamiche che coinvolgono gli induttori. 
 
8.2 Impiego di tecniche di velocimetria laser 
 
Tra le possibili future applicazioni si prevede anche l’impiego, come già peraltro previsto in precedenti 
lavori di tesi, di tecniche di velocimetria laser. Si prevede l’impiego di queste tecniche per caratterizzare 
completamente il flusso, in termini di conoscenza del campo vettoriale della velocità, nella regione occupata 







dall’induttore provato. Esistono a riguardo diverse tecniche di velocimetria che impiegano il laser; tra queste 
vi sono: Laser Doppler Velocimetry (LDV), Laser 2 Focus Velocimetry (L2F) e la Particle Image 
Velocimetry (PIV). Quest’ultima, grazie alla capacità di caratterizzare flussi turbolenti, è tra le tecniche che 
meglio sembra prestarsi ad un’applicazione nelle varie configurazioni possibili per il circuito. Il principio di 
funzionamento viene evidenziato nella successiva figura. 
 
Figura 8-1: Schema di funzionamento di un sistema di velocimetria laser di tipo PIV. 
 
Il funzionamento di questa tecnica si basa sulla presenza di particelle traccianti all’interno del liquido, che 
nel caso dell’acqua impiegata nel circuito del laboratorio sono normalmente presenti. Queste particelle, 
trascinate dal liquido, passano attraverso una regione che, ad intervalli regolari, viene illuminata da un fascio 
laser. Le immagini vengono acquisite attraverso una telecamera ad elevata velocità ed un opportuno software 
confronta tali immagini ed attraverso una cross-correlazione dei dati provenienti da esse riesce a stabilire la 
direzione della velocità delle particelle. In questo modo è possibile conoscere il campo di velocità della 
regione del flusso che viene periodicamente illuminata dal laser. 
Il sistema sopra evidenziato, comunque, permette di studiare solo un campo di velocità 2-D; per questo 
per poter conoscere il campo 3-D è necessario l’impiego di due laser. 
 
8.3 Analisi delle instabilità interne ai canali dell’induttore 
 
Un ulteriore campo di sperimentazione possibile può essere quella dell’analisi delle instabilità che 
interessano la regione del flusso all’interno dei canali formati dalle pale dell’induttore. Per fare questo è 







 necessario ridisegnare i plexiglas per ciascun tipo di induttore, in modo da arrivare ad avere i trasduttori 
piezoelettrici (PCB) distribuiti lungo i canali. 
 
Figura 8-2 Schema del plexiglas e dell'induttore sviluppati su un piano con i relativi fori per i PCB disposti lungo 
la linea media del canale delle pale. 
 
Nello schema raffigurato nella Figura precedente si riporta schematicamente lo sviluppo su un piano di un 
plexiglas con un induttore. Il plexiglas presenta dei fori per accogliere i PCB disposti secondo la linea media 
dei canali presenti tra le pale. La disposizione dei PCB lungo il canale permetterà di evidenziare meglio se 
determinati fenomeni oscillatori coinvolgono interamente uno o più canali dell’induttore. 
 
8.4 Controllo della popolazione dei nuclei di cavitazione e sistema di deareazione 
Un importante sviluppo delle capacità dell’impianto di prova delle turbopompe potrebbe venire dall’impiego 
di un sistema per effettuare controlli della popolazione dei nuclei di cavitazione, oltre che di un sistema in 
grado di poter incrementare le capacità di deareazione. Infatti è possibile che il funzionamento del circuito 
venga compromesso da un eccessiva quantità di gas disciolto nell’acqua; per questo sarebbe auspicabile 
l’impiego di un sistema di deareazione. Uno schema di questo sistema è già stato proposto in passato nella 
Tesi di Cervone ([1]). 
 
 
Figura 8-3 Schema del sistema di deareazione. (Cervone [1]) 
 







In base allo schema l’impianto di deareazione viene collegato al circuito in due punti. Da un parte viene 
spillata acqua dal circuito, la quale viene poi fatta passare attraverso un serbatoio. L’acqua viene immessa 
nel serbatoio “spruzzandola” attraverso degli ugelli situati su di una apposita piastra. L’acqua, sotto forma di 
goccioline praticamente sferiche, presenta un elevato valore del rapporto superficie/volume permettendo 
all’aria disciolta nell’acqua di diffondere attraverso l’acqua stessa e, quindi, di poter essere aspirata mediante 
una pompa a vuoto. L’acqua deareata viene poi reinserita in un secondo punto del circuito per mezzo di una 
seconda pompa. 
È inoltre importante anche il sistema di controllo della popolazione dei nuclei di cavitazione. Infatti il 
possibile impiego di questo strumento permetterebbe di poter effettuare studi più accurati sullo sviluppo 
della cavitazione. Infatti, come noto dalla letteratura, l’insorgenza della cavitazione, come il suo iniziale 
sviluppo, sono fortemente dipendenti dalla qualità del liquido di lavoro, ovvero dalla concentrazione e dalla 
tipologia di nuclei di cavitazione presenti, mentre al contrario, quando la cavitazione è in uno stato avanzato, 
ogni ulteriore sviluppo di questa non risulta sensibilmente influenzata dalla concentrazione iniziale dei nuclei 
di cavitazione. 
 
8.5 Analisi dei transitori di variazione di velocità 
Tra gli ulteriori sviluppi possibili delle attività sperimentali si annovera lo studio e la conseguente 
caratterizzazione del comportamento del flusso all’interno della turbomacchina, con possibili sviluppi di 
instabilità, in risposta a variazioni di velocità di questa. Infatti le turbomacchine si trovano a poter registrare 
variazioni di velocità di rotazione con conseguente possibile sviluppo di fenomeni non stazionari 
destabilizzanti per il flusso. Ci si trova, quindi, impossibilitati a poter impiegare le tecniche dell’analisi di 
Fourier per poter studiare questi fenomeni, vista la non stazionarietà degli stessi. A questo punto si dovrebbe 
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9 Appendici Matlab 
Di seguito sono riportate i Listati dei principali programmi Matlab utilizzati durante questa Tesi. 
 
 
%Programma per il calcolo degli elementi della matice di trasferimento 
%complessiva dell'induttore DAPAMITOR3 per prova pogo alla Temperatura di 70 °C 
%Geometria dei tratti coinvolti della linea di aspirazione 
%Tubo a monte del flussimetro di aspirazione 
D_asp_2=0.146  ; %Diametro tubi in metri 
A_asp_2=pi*((D_asp_2)^2)/4 ; %Area tubi in m^2 
L_asp_2=0.3;  %Lunghezza tubi in m 
%Flussimetro di aspirazione 
D_flux=0.146; %Diametro flussimetro in metri 
A_flux=pi*((D_flux)^2)/4 ; % Area flussimetro in m^2 
L_flux=0.325 ; %Lunghezza flussimetro in m 
% Tubo subito a valle del flussimetro di aspirazione (TAV) 
% Tubo subito a valle del flussimetro di aspirazione (TAV) 
D_asp_3=0.146 ; % Diametro tubo in m 
A_asp_3=pi*((D_asp_3)^2)/4 ; % Area tubo in m^2 
L_asp_3=0.3 ; % Lunghezza tubo in m 
r_t_in=0.06 ; 
% Dimensioni di interesse della linea di mandata 
D_sca_1=0.110 ; % Diametro dei tubi del condotto di 
%mandata in m 
A_sca_1=pi*((D_sca_1)^2)/4 ; % Area tubi in m^2 
L_sca_1=0.68 ; % Lunghezza tubi in m 
% Velocità angolare dell'induttore nelle prove di instabilità 
omega_1=2400 ; % [rpm] 
% Conversione della velocità angolare, espressa in rpm, in rad/s 
omega=(omega_1*2*pi)/60 ; % [rad/s] 
Q=22.25*10^(-3) ; % Portata in m^3/s 







% Inserisco la temperatura in °C 
T=69.4; % Vettore contenente le temperaure in gradi °C 
rho=1.118*10^(3);%Densità dell'acqua a 70 °C in kg/m^3 
% Viscosità dell'acqua alla temperatura di T=70°C ( temperatura 
%simile a quella che risulta essere la tempertaura media di tutte le 
% prove) 
  
viscosity=4.897*10^(-7); %viscosita cinematica in m^2/s 
ni=viscosity; 
  
% Calcolo del numero di Reynolds nei tratti del circuito 









% Valori del coefficiente d'attrito per i vari componenti 
% Si è utilizzata l'equazione di Churchill per tubi 
Re = Re_asp_2; 
eps_D = eps/D_asp_2; 
A=(2.457*log(1/((7/Re)^0.9+0.27*(eps_D))))^16; 
B=(37530/Re)^16; 
f_asp_2 = 8*((8/Re)^12+(1/(A+B)^(3/2)))^(1/12); 
%%%%%% 
Re = Re_flux; 
eps_D = eps/D_flux; 
A=(2.457*log(1/((7/Re).^0.9+0.27*(eps_D))))^16; 
B=(37530/Re)^16; 
f_flux = 8*((8/Re)^12+(1/(A+B)^(3/2)))^(1/12); 
%%%%%%% 
Re = Re_asp_3; 
eps_D = eps/D_asp_3; 
A=(2.457*log(1/((7/Re)^0.9+0.27*(eps_D))))^16; 
B=(37530/Re)^16; 
f_asp_3 = 8*((8/Re)^12+(1/(A+B)^(3/2)))^(1/12); 
%%%%% 
Re = Re_sca_1; 
eps_D = eps/D_sca_1; 
A=(2.457*log(1/((7/Re)^0.9+0.27*(eps_D))))^16; 
B=(37530/Re)^16; 
f_sca_1 = 8*((8/Re)^12+(1/(A+B)^(3/2)))^(1/12); 
% Calcolo delle resistenze delle varie parti del circuito 
R_asp_2=(rho*((f_asp_2*L_asp_2)/D_asp_2)/((A_asp_2)^2))*(Q); 
% Resistenza dovuta al flussimetro nel condotto di aspirazione 
R_flux=(rho*((f_flux*L_flux)/D_flux)/((A_flux)^2))*(Q) ; 




% Resistenza dovuta al condotto di mandata 
R_sca_1=(rho*((f_sca_1*L_sca_1)/D_sca_1)/((A_sca_1)^2))*(Q) 













% Caricamento dei dati di pressione ottenuti da vari trasduttori montati 
% sul circuito nelle prove ognuna delle quali è effettuata ad un valore della 
frequenza di oscillazione imposta 
%Di seguito considereremo i dati delle prove con frequenza di oscillazione di 









% SCELTA DEI TRASDUTTORI 
tempo=[1/5000:1/5000:10]'; 
  
%Trasduttori della conifurazione corta 
PCB_1=CC(:,18);  % [Pa] alla colonna 18 corrisponde il trasduttore 67 sulla 
linea di aspirazione 
% PCB_1=100*sin(2*pi*5*tempo);  %Esempio per capire se i 
% risultati della fft su di un segnale sinusoidale fossero realistici  
PCB_2=CC(:,22);  % [Pa] alla colonna 22 corrisponde il trasduttore 72 sulla 
linea di aspirazione 
PCB_3=CC(:,17);  % [Pa] alla colonna 22 corrisponde il trasduttore 66 
all'ingresso alla pompa 
PCB_4=CC(:,20);  % [Pa] alla colonna 20 corrisponde il trasduttore 71 all'uscita 
dalla pompa 
PCB_5=CC(:,21);  % [Pa] alla colonna 21 corrisponde il trasduttore 64 sulla 
linea di mandata 
%Trasduttori della configurazione lunga 
PCB_1l=CL(:,18);  % [Pa] alla colonna 18 corrisponde il trasduttore 67 sulla 
linea di aspirazione 
PCB_2l=CL(:,22);  % [Pa] alla colonna 22 corrisponde il trasduttore 72 sulla 
linea di aspirazione 
PCB_3l=CL(:,17);  % [Pa] alla colonna 22 corrisponde il trasduttore 66 
all'ingresso alla pompa 
PCB_4l=CL(:,20);  % [Pa] alla colonna 20 corrisponde il trasduttore 71 
all'uscita dalla pompa 
PCB_5l=CL(:,21);  % [Pa] alla colonna 21 corrisponde il trasduttore 64 sulla 
linea di mandata 
PCB_6l=CL(:,15);  % [Pa] alla colonna 15 corrisponde il trasduttore 69 sulla 














% Dati relativi all'analisi dei valori di pressione dei PCB 







n_spettri=50000   ;       % numero di punti utilizzati per il calcolo di 
ciascuno spettro; 5000 punti corrispondono 
                         % a 1 sec  
dt=1/5000;               % intervallo di campionamento in secondi                        
  
N_spettri=1;   % numero di spettri  
%ASSEGNAZIONE INTERVALLO DI SAMPLING  
  
% FREQUENZA DI NYQUIST 
f_Nyq=1/(2*dt);         % Hz    
  
% LUNGHEZZA TOTALE RECORD 
Tr=n_spettri/(1/dt);    % s   
%DEFINIZIONE DELLE QUANTITÀ PER LA STIMA DELLO SPETTRO 
  
% IL NUMERO DI PUNTI DI SAMPLING VIENE AUMENTATO, SE NECESSARIO, PORTANDOLO  
% ALLA POTENZA DI 2 PIÙ VICINA, IN ALTO  
  
 N=Tr/dt;    % numero totale di punti di sampling, è uguale a n_spettri 
           
% Calcolo del numero L di zeri da aggiungere                  
 L=[];            
 n=log2(N); 
 n1=ceil(n); 
 if (n1-n)==0 
    L=0; 
   else  
     L=2^n1-N; 
  end; 
 % SPAZIATURA DELLE FREQUENZE DI STIMA DELLO SPETTRO 
  
 df=1/Tr;  % Hz 
 % DEFINIZIONE DEL VETTORE DELLE FREQUENZE PER LA STIMA DELLO SPETTRO, 
 % avendo aggiunto gli zeri necessari per la successiva applicazione della 




 omega_vett=0:(2*pi/T_L):pi/dt;    % rad/s pulsazioni 






















































 x_L(:,1)=[dPCB_1(:,1);x_zero];    % vettore di lunghezza N+L 
 y_L(:,1)=[dPCB_2(:,1);y_zero];    % vettore di lunghezza N+L 
 p_L(:,1)=[dPCB_3(:,1);p_zero];    % vettore di lunghezza N+L 
 q_L(:,1)=[dPCB_4(:,1);q_zero];    % vettore di lunghezza N+L 
 r_L(:,1)=[dPCB_5(:,1);r_zero];    % vettore di lunghezza N+L 
 x_Ll(:,1)=[dPCB_1l(:,1);x_zerol];    % vettore di lunghezza N+L 
 y_Ll(:,1)=[dPCB_2l(:,1);y_zerol];    % vettore di lunghezza N+L 
 p_Ll(:,1)=[dPCB_3l(:,1);p_zerol];    % vettore di lunghezza N+L 
 q_Ll(:,1)=[dPCB_4l(:,1);q_zerol];    % vettore di lunghezza N+L 
 r_Ll(:,1)=[dPCB_5l(:,1);r_zerol];    % vettore di lunghezza N+L 
 s_Ll(:,1)=[dPCB_6l(:,1);r_zerol];    % vettore di lunghezza N+L 













































%Plottaggio dei grafici delle fft dei segnali di pressione dai trasduttori 
%nella configurazione corta 























 hold on 
xlabel('frequenza (Hz)') 








 hold on 
xlabel('frequenza (Hz)') 















 hold on 
xlabel('frequenza (Hz)') 
ylabel('Ampiezza oscillazioni pressione'); 
  
%Plottaggio dei grafici delle fft dei segnali di pressione dai traduttori 









 hold on 
xlabel('frequenza (Hz)') 










 hold on 
xlabel('frequenza (Hz)') 










 hold on 
xlabel('frequenza (Hz)') 










 hold on 
xlabel('frequenza (Hz)') 

















 hold on 
xlabel('frequenza (Hz)') 












ylabel('Ampiezza oscillazioni pressione'); 
  
  
%Studio delle ampiezze per i vari segnali di pressione trasformati 





Colonna=(X_DFT_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




Colonna=(Y_DFT_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




Colonna=(P_DFT_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




Colonna=(Q_DFT_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




Colonna=(R_DFT_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




Colonna=(X_DFTl_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 











Colonna=(Y_DFTl_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




Colonna=(P_DFTl_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




Colonna=(Q_DFTl_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




Colonna=(R_DFTl_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




Colonna=(S_DFTl_mod((ind_freque-10):(ind_freque+10))); % Intervallo di 




%Calcolo dei valori delle oscillazioni di portata sul lato di aspirazione e 
%su quello di scarico nelle configurazioni lunga e corta (si noti che a 
%numeratore delle precedenti espressioni ci sono non i valori del modulo 









A=[Osc_p_in Osc_port1 0 0;Osc_p_in_l Osc_port1l 0 0;0 0 Osc_p_in Osc_port1;0 0 
Osc_p_in_l Osc_port1l] 





%Programma per il calcolo teorico degli elementi della matrice di trasferimento 
%dinamica per l'induttore DAPAMITOR3  
rho=1000;%Densità dell'acqua a 20 °C in kg/m^3 
rt= 0.081; % Raggio di estremità in m; 
L=0.90; % Lunghezza assiale in m; 
Li=0.195; %in m 
c_a=0.24; %in m 
L0=0.4575; % Lunghezza del condotto di uscita in m 
rh1= 0.035; % Raggio di hub in ingresso in m; 
rhle=0.035; % Raggio di hub al bordo d'attacco in m; 
rhte=0.0585; %Raggio di hub al bordo d'uscita in m; 
rh2=0.0585; %Raggio di hub di uscita in m; 
rtie=rt 
rhie=rt 
Ai=pi*rt^2; % Area della sezione trasversale di passaggio dell'acqua in mm^2 







Ale=pi*(rt^2-rhle^2); % Area della sezione trasversale della paletta al bordo 
                      % d'attacco in mm^2 
Ab=(pi*(rt^2-rh2^2)+pi*(rt^2-rh1^2))/2 ;   % Area della sezione trasversale 
media 
Ab0=pi*(rt^2-rh2^2) ;  % Area della sezione trasversale d'uscita 
%Flusso cavitante bifase (liquido-vapore)nei canali di paletta 
%dell'induttore da (bi) a (te) 
li=Ai/Li    %dalla stazione (i) alla stazione (le) (phi=0)  
phi=0.059   % Angolo del flusso rispetto alla direzione assiale 
Om=2800 ; % Velocità rotazionale dell'induttore in rpm 
Omega=(Om*2*pi)/60 ;%Velocità rotazionale dell'induttore convertita in  
                   %radianti al secondo 
  
Q=phi*pi*rt^3*Omega ;   %Portata m^3/s 
% ca=0.066  ;       corda della paletta assiale in m 
% Flusso in uscita dalla stazione (bo) alla stazione (o) 
%l0=Ab0/L0 ;     % Lunghezza inerziale  
PortataVol_1=20*10^-3 ;  %portata volumetrica acquisita con multimetro di 
precisione in l/s (20m^3/sec) 
Fhi=PortataVol_1/(Ai*Om*rt)  %Coefficiente del flusso di ingresso 
p_i=25000 ;                  % pressione in ingresso in Pa 
p_v=3000 ;                   %Pressione di vapore dell'acqua alla temperatura 
media  
                             % della prova (20°C)in Pa 
p_c=22.064*10^6;             %Pressione critica dell'acqua 
p_fmax=10^-2;            %Pressione max all'ingresso della pompa da tesi Pace T4 
sigma=(p_i-p_v)/(0.5*rho*Omega^2*rt^2) % Numero di cavitazione in ingresso 
%Palettatura elicoidale 
Betatle=0.0843 ;        %Angolo del bordo d'attacco della paletta al vertice  
                        % misurato dalla direzione azimutale in radianti (7.7 
                        % gradi) 
Betatte=0.2691 ;          %Angolo del bordo d'uscita della paletta al vertice  
                         % misurato dalla direzione azimutale in rad (17.6 
gradi) 
  
%Velocità del suono nei flussi bifase 
a=1400 ;%in m/s 
gamma_v=1.33 ; %Rapporto dei calori specifici del fluido a pressione  
               % e volume costante 
%rhob=(1-alfa)*rho ; % Densità 
eta=0.73 
epsgstar=1.67 
z=0.08 % rapporto di deltat ed R   B(Tl)=(1+z)^3-1 
       %f=p_v*(gamma_v/(gamma_v+1))*((p_i/p_v)^(-1/gamma_v)-
(p_i/p_v))/(rho*a^2); 
       %df=(-1/(rho*a^2))*(gamma_v/(gamma_v+1))*((1/gamma_v)*((p_i/p_v)^((-
gamma_v-1)/gamma_v))+1); 
       %ab=(1+f)/sqrt(-rho*df); % Velocità del suono 
                            % E' possibile così calcolare ab nei canali di 
paletta  
                            % per ogni valore assunto della frazione vuota; il 
                            % modello ora visto per calcolare alfab e ab non è 



















[p,alfa]=ode23(func,[p_v  p_fmax],0); 
plot(p,alfa) 




































%Per una cascata di piastra piane supercavitanti 
sigmabpr=2*sin(alfalepr)*sin(Betatle-alfalepr)/(1+cos(Betatle)) %pr=primo  
%hc/s=sin(Betatle)-(sin(Betatle-alfatle'))/sqrt(1+sigmab') 
%Una stima approssimativa della massima frazione vuota nei canali di paletta 
alfabmax=1-(sin(Betatle-alfalepr)/(sin(Betatle)*sqrt(1+sigmabpr))) 
%Stima approssimativa della lunghezza frazionale l della corda della paletta 




%Assunzione su Vb 
C=4*Vb/(ple-p_v); %Cedevolezza alla cavitazione-dVc/dple 
M=4*Vb/(Ale*Om*rt*(1+Fhile^2)*(Betatle-atan(Fhile))); %Fattore di guadagno del 
flusso di massa-dVc/dPortataVol_i 
%Ingresso all'induttore 









    omega(1)=omega_1 
    omega(i+1)=omega(i)+0.5 
    % frequenza angolare delle oscillazioni del flusso in Hz 
    Hti=[1 (j*omega(i)*rho)/li;0 1]; 
    %PortataVol_i=wl*Ai 
    %tan(phile)=Om*rt/(PortataVol_i/Ale); 
    %Deltapt=ptbi-ptle; 
    S=0.625    % d(Deltapt)/dpti 
    R=11520012 %-d(Deltapt)/dPortataVol_i 




    Htc=[1+S -R; (j*omega(i)*C)/(1-alfabmax) (1+(j*omega(i)*M)-
(j*omega(i)*rho*PortataVol_i*C/Ale^2))/(1-alfabmax)]; 
    Mb=PortataVol_i/(ab*Ab*sin(Betamedio)); %Numero di Mach del flusso nei 
canali di paletta 
    teta=(omega(i)*lc/ab)*(1/(1-Mb^2)); 
    Cf=0.01;    % diagramma moody                  %Coefficiente di attrito del 
flusso nei canali di paletta 
    xsi=2*Cf*(Mb/1-Mb^2)*lc/DHb; 
    k1=(((j*teta)+xsi)*Mb+sqrt(((j*teta)+xsi)^2*Mb^2-(teta-(j*2*xsi))*(1-
Mb^2)*teta))/lc; 
    k2=(((j*teta)+xsi)*Mb-sqrt(((j*teta)+xsi)^2*Mb^2-(teta-(j*2*xsi))*(1-
Mb^2)*teta))/lc; 
    
H11=((((j*omega(i))/ab*k1)+Mb)*(exp(k1*lc)+exp(k2*lc))/(((j*omega(i))/(ab*k1))+(
j*omega(i)/(ab*k2))+(2*Mb)))-exp(k1*lc); 
    H12=-
(rho*ab)*(exp(k1*lc)+exp(k2*lc))/(((j*omega(i))/(ab*k1))+(j*omega(i)/(ab*k2))+(2
*Mb)); 
     









    %pbi=ptbi-rho*((PortataVol/(Ale*sin(Betamle)^2))-
(Om*rmle/tan(Betamle)))*PortataVol_bi/Ale; 
    %pte=(H11*pbi)+(H12*PortataVol_bi)/sin(Betamedio); 
    %PortataVol_0=H21*pbi*sin(Betamedio)+(H22*PortataVol_bi); 
    %pte=ptle-rho*((PortataVol/(Ate*sin(Betamte)^2)-
(Om*rmte/tan(Betamte))*PortataVol_0/Ate; 
    %PortataVol_0=H21*sin(Betamedio)*ptbi+H22*PortataVol_bi-
H21*(rho*sin(Betamedio)/Ale)*((PortataVol/Ale*sin(Betamle)^2)-
(Om*rmle/tan(Betamle))*PortataVol_bi; 
















    Ht11_b=H11+H21*(rho/Ate)*((PortataVol_1/(Ate*sin(Betamte)^2))-
(Om*rmte/tan(Betamte))); 







    Ht21_b=H21*sin(Betamedio); 
    Ht22_b=H22-
H21*((rho*sin(Betamedio))/Ale)*((PortataVol_1/(Ale*sin(Betamle)^2))-
(Om*rmle/tan(Betamle))); 
    Htb=[Ht11_b Ht12_b;Ht21_b Ht22_b]; 
    Ht11_o=1; 
    Ht12_o=j*omega(i)*rho/l0; 
    Ht21_o=0; 
    Ht22_o=1; 
    Hto=[Ht11_o Ht12_o;Ht21_o Ht22_o]; 
    Ht=Hto*Htb*Htc*Hti    %Per il flusso attraverso l'intero induttore. La 





%In questa appendice si riportano i programmi matlab per la 
%caratterizzazione delle instabilità in regime non cavitante e cavitante 
%del DAPROT3. 
  
% Si presenta il programma matlab per il calcolo delle instabilità, con il quale 
si graficano i 
%waterfall plots e i waterfall plots filtrati dal passaggio delle pale 
dell’induttore e si possono 
%individuare le instabilità presenti nei waterfall plots, fissandosi su 
%precisi valori di _. I trasduttori PCB vengono trattati a coppie 
%prendendo come riferimento il PCB indicato con 1 e a completare la coppia 
%uno per volta,gli altri 3 PCB spaziati rispettivamente di 45° gradi l'uno 
dall'altro 
%(per comodità li indicherò con 1,2,3,4)  
%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 
  
% Calcolo dell'autospettro, cross-spettro e coerenza in forma del waterfall plot 
% Isolamento dello spettro per un dato sigma e calcolo della fase e della 
coerenza 
% corrispondente alla frequenza analizzata 
% 
% Renzo Testa 2003 – Lucio Torre 2004- Giovanni Pace 2009-Salvatore 







% Dati geometrici dell'induttore e velocità angolari dello stesso durante 
% la prova 







Rt=0.081; % [m] raggio induttore 
% Clearance radiale 
cle=0.0008 ; % in m 
% Area frontale di passaggio dell'acqua 
Area=pi*(Rt)^2 ; % in m^2 
% Velocità angolare dell'induttore 
Om=2500 ; % in rpm 
% Velocità angolare dell'induttore convertita in radianti al secondo 
Omega=(Om*2*pi)/60 ; % in rad/s 
% Caricamento dei dati di pressione e di portata del flusso 
dati1_mat=load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore 
daprot3\Prove Cavitanti 
DAPROT3\CAV_2500_continue_COLD\DAPROT3_2500_CAV_COLD_Q_19_89_continua.txt'); 





% (i trasduttori PCB impiegati misurano le pressioni in Pa qunindi non c'è 
bisogno di fattori di conversione) 
% SCELTA DEI TRASDUTTORI 
p_dati=10^5.*dati1_mat(:,1); % [Pa] 
PCB1_dati=dati1_mat(:,18); % [Pa] ad ogni colonna corrisponde 
PCB2_dati=dati1_mat(:,15); % [Pa] un trasduttore 
% Dati relativi all'analisi dei valori di pressione dei PCB 
n_spettri=4000 ; % numero di punti utilizzati per il calcolo 
% di ciascuno spettro; 1000 punti corrispondono 
% a 1 sec; deve essere tale che dim_p_dati/n_spettri 
% sia un numero intero 
dt=1/1000; % intervallo di campionamento in secondi 




%CALCOLO DENSITÀ ACQUA IN FUNZIONE DELLA TEMPERATURA 
% Temperatura media dell'acqua durante la prova 
T_1=19.9 ; % Tempratura in °C dell'acqua 
T=T_1+273.15 ; % in K 
% Densità dell'acqua alla temperatura media della prova 
rho=density(T); % in kg/m^3 
% Pressione di vapore dell'acqua alla temperatura media della prova 
p_v=pressione_vapore(T_1) ; % in Pascal 
%CALCOLO SPETTRI 
N_spettri=dim_p_dati/n_spettri; % numero di spettri 
























%ASSEGNAZIONE INTERVALLO DI SAMPLING 
% FREQUENZA DI NYQUIST 
f_Nyq=1/(2*dt); % Hz 
%LUNGHEZZA TOTALE RECORD 
Tr=n_spettri/(1/dt); % s 
%DEFINIZIONE DELLE QUANTITÀ PER LA STIMA DELLO SPETTRO 
% LUNGHEZZA DEL SUBRECORD 
T=Tr/N_av_spec; 
% IL NUMERO DI PUNTI DI SAMPLING VIENE AUMENTATO, SE NECESSARIO, PORTANDOLO 
% ALLA POTENZA DI 2 PIÙ VICINA, IN ALTO 
N_tot=Tr/dt; % numero totale di punti di sampling, è uguale a n_spettri 
N=T/dt; % numero di punti di sampling in ogni subrecord(è anche uguale a 
% n_spettri/N_av_spec) 









% DEFINIZIONE DELLA MATRICE DEI VALORI DEL TEMPO PER LA DEFINIZIONE DELLA 
% FINESTRA DI TAPERING 
% IL VETTORE DEI VALORI DEL TEMPO È DIVISO IN N_AV_SPEC PARTI CONSECUTIVE LE 










% SPAZIATURA DELLE FREQUENZE DI STIMA DELLO SPETTRO 
df=1/T; % Hz 
% DEFINIZIONE DEL VETTORE DELLE FREQUENZE PER LA STIMA DELLO SPETTRO, 
% avendo aggiunto gli zeri necessari per la successiva applicazione della 
% FFT al segnale 
T_L=(N+L)*dt; 
df_L=1/T_L; 
omega_vett=0:(2*pi/T_L):pi/dt; % rad/s pulsazioni 
freq_vett=0:df_L:1/(2*dt); % 1/s frequenze 
%DIVISIONE DELLA MATRICE DEI DATI IN N_AV_SPEC PARTI 
u1_T=[]; u2_T=[]; 
for i=1:N_spettri 
p1=p_vett_PCB1(:,i); % vedi che i dati relativi a ciascuno spettro sono disposti 
secondo 
%colonne, 
p2=p_vett_PCB2(:,i); % infatti il vettore di dati iniziale,es.PCB1_dati, è un 
vettore 
%colonna viene divisa in N_spettri parti,anch'esse vettori colonna, e 
%organizzata in una matrice,p_vett_PCB1, di dimensioni 
[dim(PCB1_dati)]/N_spettri righe e N_spettri colonne 
for j=1:N_av_spec  
r=(i-1)*N_av_spec+j;  











size(u1_T); % è una matrice (n_spettri/N_av_spettri) righe e 
% (N_spettri*N_av_spec) colonne 
%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 
% 
% CALCOLO DFT (Trasformata discreta di Fourier) 
% 
%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 
% CALCOLO DELLA MEDIA (da sottrarsi successivamente ai valori della 






% DEFINIZIONE DELLE SERIE {X(R)} E {Y(R)} DEPURATE DAL VALORE MEDIO 
% I VALORI PER CIASCUN SUBRECORD VENGONO DISPOSTI SECONDO LE RIGHE DELLE 
% MATRICI X_N E Y_N 
for i=1:(N_spettri*N_av_spec) % Qui i 2 vettori u1_T e u2_T 
x_N(:,i)=u1_T(:,i)-u_mean(i)*ones(N,1); % vengono depurati dei valori medi. 
y_N(:,i)=u2_T(:,i)-v_mean(i)*ones(N,1); % Vettori di lunghezza N. 
end; 
size(x_N) 














x_L(:,i)=[x_Hann(:,i);x_zero]; % vettore di lunghezza N+L 
y_L(:,i)=[y_Hann(:,i);x_zero]; 
end; 











% CALCOLO STIME DEGLI SPETTRI 
% 
%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 
% CALCOLO COEFFICIENTI {S(K)} DEGLI AUTOSPETTRI E CROSS_SPETTRI DEI SINGOLI 
% SUBRECORD 







% Calcolo della densità spettrale di potenza per i singoli subrecord 








% CALCOLO DELLO SPETTRO COME MEDIA DEGLI SPETTRI DEI SUBRECORD 
%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 



















%S_yy=(dt/(N*N_av_spec))*sum(S_yy_mat); %NOTA: questi vettori sono costituiti 
%da (N+L) elementi ma solo i primi 
%(N+L)/2 sono significativi, infatti dopo l'indice (N+L)/2 i coeff. si ripetono 
%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 
% PER I CROSS-SPETTRI SI CALCOLA IL MODULO E LA FASE 
%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 
S_xy_mod=[]; S_xy_fase=[]; S_yx_mod=[]; S_yx_fase=[]; 
for i=1:N_spettri 
S_xy_mod(i,:)=abs(S_xy(i,:)); 
S_xy_fase(i,:)=angle(S_xy(i,:))*180/pi; % in gradi 
S_yx_mod(i,:)=abs(S_yx(i,:)); 










































% Plottaggio autospettro x-x 





xlabel('sigma');ylabel('frequenza (Hz)');zlabel('Ampiezza S_x_x'); 
% Plottaggio Cross-spettro x-y e relativa fase 
figure(5);clf; 





xlabel('sigma');ylabel('frequenza (Hz)');zlabel('Modulo S_x_y'); 





xlabel('sigma');ylabel('frequenza (Hz)');zlabel('Angolo di fase(deg)'); 
% Plottaggio Cross-spettro y-x e relativa fase 
figure(8);clf; 





xlabel('sigma');ylabel('frequenza (Hz)');zlabel('Modulo S_y_x'); 





xlabel('sigma');ylabel('frequenza (Hz)');zlabel('Angolo di fase(deg)') 
% Plottaggio autospettro y-y 














xlabel('sigma');ylabel('frequenza (Hz)');zlabel('Ampiezza S_y_y'); 
% Plottaggio funzione di coerenza x-y 
figure(10);clf; 
subplot(211);hold on;grid on; 
for i=1:N_spettri 
sig_vett=sigma_spettri(i)*ones(1,((N+L)/2)); 
plot3(sig_vett,freq_vett(1:(N+L)/2),gamma2_xy(i,1:(N+L)/2));hold on;grid on; 
end; 
% Plottaggio funzione di coerenza y-x 
xlabel('sigma');ylabel('frequenza (Hz)');zlabel('Coerenza_x_y'); 
subplot(212);hold on;grid on; 
for i=1:N_spettri 
sig_vett=sigma_spettri(i)*ones(1,((N+L)/2)); 








per=input('inserisci % sigma') %la sigma si sceglie inserendola come percentuale 





















legend('Sxx','Sxy mod','Sxy fase','Coerenza x-y') 
axis([a1 a2 -200 200]) 
grid 
xlabel('frequenza (Hz)') 




































line([frequenza frequenza],[-200 200],'color',[0 0 0],'LineWidth',1.5); 
xlabel('frequenza (Hz)') 
ylabel('Angolo di fase(deg)') 
grid on 








axis([a1 a2 0 1]) 








wo = pippo/500; bw = 0.006; %0.006 


























% Plottaggio autospettro x-x FILTRATO 





xlabel('sigma');ylabel('frequenza (Hz)');zlabel('Ampiezza S_x_x_FILTRATA'); 
%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 
% % 
% Ampiezza instabilità in Pascal 
%  
% %%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 
% load matrice_massimo; 
% Studio ampiezze per i vari fenomeni evidenziati 
% sigmacento=[98:100]'; % valore del numero di Eulero per il quale si è 









% clear S_xx; 
% for i=1:length(sigmapercento) 
% Colonna(i,1:3)=Spectral(sigmapercento(i),(ind_freque-1):(ind_freque+1)); % 
Intervallo di 
% spaziatura delle frequenze pari a 0.5 Hz,attorno alla frequeza studiata 
% S_xx(i)=max(Colonna(i,:)); %Spectral(sigmapercento(i),fre); 
% end 
% La differenza tra una colonna e l'altra è di 0.1 Hz; qunidi se alla prima 
% colonna corrisponde 0.1 Hz, la colonna a cui corrisponde la frequenza di 
% 36.2 Hz, per esempio, è la 362esima. 
% colonna_massimo=f*10; 
% Le colonne di massimo corrispondono a ben precisi valori di frequenza 
% Massimo=massimo(:,colonna_massimo); 
% Approssimazione della vera pressione (in Pa) sulla base dell'andamento 
% parabolico tra S_xx e l'ampiezza della sinusoide nota 
% Equazione interpolante dei dati tra ampiezza della S_xx e dell'ampiezza 
% della sinusoide: viene effettuata un'approssimazione dell'interpolazione 
% sulla base degli ordini di grandezza dei coefficienti. L'approssimazione 
% consiste nel considerare i dati della S_xx proporzionali al quadrato dei 
% dati dell'ampiezza della sinusoide. 




% if (S_xx(j)-Massimo(riga_massimo(j)))<0 
% S_xx_stima(j)=S_xx(j)+aa(j); 
% disp('Massimo > S_xx') 
% else 
% S_xx_stima(j)=S_xx(j)-aa(j); 
% disp('Massimo < S_xx') 
% end 
% Ampiezza_vera(j)=Ampiezza(j)*sqrt(S_xx(j)/S_xx_stima(j)); % in Pa 
% end 
 







% Funzione density, che serve a calcolare la densità dell’acqua (in fase 
liquida) al variare della temperatura.  
% La funzione per calcolare la densità dell’acqua è rappresentata da una formula 
empirica. La temperatura deve essere espressa in K. 
  





rho=[A./(B.^(1+(1-T./C).^D))]; % densità dell’acqua; la temperature deve essere 
espressa in K 
 
 
%4. Funzione “viscositacinem”, impiegata per calcolare la viscosità cinematica 
dell' acqua indicata con ni.  





% Listato matlab per la funzione pressione_vapore, dove viene impiegata per il 
calcolo 
% approssimato della pressione di vapore dell’acqua satura la formula empirica 
di Wexler. La 
% temperatura T da inserire è in°C. 
% Creazione funzione di calcolo della pressione di vapore in funzione della 
% temperatura dell'acqua 
  
function[p_v]=pressione_vapore(T) 
Pv_1=[6.11 *10.0.^((7.5 .* T )./ (237.7+ T))]'; % Pressione in [hPa] 
p_v=100*Pv_1; % Pressione in [Pa] 
 
 
    
%  Programma per la realizzazione delle curve psi(phi) ed omega_s(phi) per 






% Descrizione della geometria 
  
r_t= 0.081  ;             % [m] raggio di ingresso dell'induttore               
  
% Velocità angolare dell'induttore 
  
omega_1=1500             ; % [rpm] 
  
% Conversione della velocità angolare, espressa in rpm, in rad/s 
  
omega=(omega_1*2*pi)/60  ;                 % [rad/s] 
  
% Caricamento dati ricavati dall'esperimento: ciascun file conterrà dei dati 











load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_offset.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_01.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_02.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_03.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_04.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_05.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_06.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_07.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_08.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_09.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_10.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_11.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_12.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_13.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_14.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_15.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_16.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_17.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_18.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_19.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_20.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_21.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_22.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_23.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_24.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_25.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_26.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_27.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_28.txt'); 







load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_29.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_30.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_31.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_32.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_33.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_34.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_35.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_36.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_37.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_38.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_39.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_40.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_41.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_42.txt'); 
load ('C:\Documents and Settings\Sasà\Desktop\prove induttore daprot3\Prove NON 
Cavitanti DAPROT3\NC_1500\DAPROT3_1500_COLD_prova_43.txt'); 






















































































































    dp_10,dp_11,dp_12,dp_13,dp_14,dp_15,dp_16,dp_17,dp_18,dp_19,... 
    dp_20,dp_21,dp_22,dp_23,dp_24,dp_25,dp_26,dp_27,dp_28,dp_29,... 
    dp_30,dp_31,dp_32,dp_33,dp_34,dp_35,dp_36,dp_37,dp_38,dp_39,... 
    dp_40,dp_41,dp_42,dp_43,dp_44]';  % Vettore che contiene i dati dei salti di 





Q=0.001*[24.95 24.45 23.97 23.46 22.95 22.43 21.95 21.46 20.96 20.45 19.98 ... 
    19.45 18.97 18.45 17.97 17.47 16.96 16.45 15.98 15.48 14.97 14.47 13.99... 
    13.48 13.06 12.5 12 11.49 10.97 10.6 10.01 9.56 9.04 8.4 7.9 7.4 6.88 ... 
    6.38 6 5.56 5.03 4.52 4.01 3.63]' 
  
      % Vettore che contiene i dati dei flussi volumetrici per ciascuna prova 
                                                                               % 







        
dp_10_bis,dp_11_bis,dp_12_bis,dp_13_bis,dp_14_bis,dp_15_bis,dp_16_bis,dp_17_bis,
dp_18_bis,dp_19_bis,... 
        
dp_20_bis,dp_21_bis,dp_22_bis,dp_23_bis,dp_24_bis,dp_25_bis,dp_26_bis,dp_27_bis,
dp_28_bis,dp_29_bis,... 
        
dp_30_bis,dp_31_bis,dp_32_bis,dp_33_bis,dp_34_bis,dp_35_bis,dp_36_bis,dp_37_bis,
dp_38_bis,dp_39_bis,... 
    dp_40_bis,dp_41_bis,dp_42_bis,dp_43_bis,dp_44_bis ]'; 




% Si importa la temperatura in gradi Kelvin: si inserisce noi il vettore delle 
% temperature per ciascuna prova in un vettore colonna 
  
T=[19.0 19.0 19.0 19.0 19.0 19.0 19.0 19.4 19.4 19.4 19.4 19.4 19.4 19.4 19.2... 
    19.4 19.3 19.3 19.3 19.3 19.3 19.2 19.2 19.2 19.2 19.2 19.1 19.1 19.1 
19.0... 







    19.0 19.1 18.9 19.0 18.9 18.9 18.9 18.9 19.0 19.0 18.9 19.0 19.0 18.8]';   





rho=density(T+273.15)   %vettore colonna che raggruppa le densità alle 
temperature raggruppate nel vettore T  





% Definizione delle grandezze psi e phi da plottare successivamente 
  
psi_1500=(P.*10.^5)./(rho.*(omega.^2)*(r_t.^2))  ;  % Calcolo della prevalenza 
dell'induttore per tutte le prove effettuate con trasduttore di pressione da 1 
bar 
  
psi_bis_1500=(P_bis.*10.^5)./(rho.*(omega.^2)*(r_t.^2))  ;   % Calcolo della 
prevalenza con trasduttore da 7 bar 
  
phi_1500=Q./(pi.*omega.*(r_t.^3))       ;  % Calcolo del coefficiente di flusso 









title('Curva di prestazione non cavitante \Psi-\Phi') 
axis([0 0.1 0 0.4]) 















title('Andamento della velocità specifica in funzione del coefficiente di 
flusso') 
axis([0 0.1 0 1.4]) 














% Numero di Reynolds per i 44 punti sperimentali impiegati 
% La temperatura media dell'acqua in tali prove risulta essere 19 °C 
  
ni=1.0155*10^(-6)  ; % in m^2/s  viscosità cinematica 
Tmean=mean(T) 










%     Andamento della pressione p in ingresso alla pompa nella posizione 








      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_04(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_05(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_06(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_07(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_08(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_09(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_10(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_11(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_12(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_13(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_14(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_15(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_16(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_17(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_18(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_19(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_20(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_21(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_22(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_23(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_24(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_25(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_26(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_27(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_28(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_29(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_30(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_31(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_32(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_33(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_34(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_35(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_36(:,1)),... 







      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_37(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_38(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_39(:,1)),... 
      
mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_40(:,1)),mean(DAPROT3_1500_COLD_prova_41(:,1)),mean
(DAPROT3_1500_COLD_prova_42(:,1)),... 




      
%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%% 
           







% Calcolo dei valori medi di pressione in ingresso (Pa) 
  
p_ingresso_1000=mean(p_in)*10^5 
p_ingressofermo_1000=mean(p_motorefermo)*10^5 
  
  
save('Dapamitor_3_1500','psi_1500','phi_1500','Omega_S_1500','psi_bis_1500'); 
 
